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(ω) . Gemitteltes Terzband vertikaler Schienenschnelle
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1 Motivation
1.1 Einleitung
Die Mobilita¨t ist eine wichtige Voraussetzung fu¨r das moderne Leben. Der Austausch von
Waren und damit der Gu¨terverkehr ist in unserer arbeitsteiligen Gesellschaft unerla¨sslich. In
den letzten Jahren hat sich der Gu¨terverkehr von der Schiene auf die Straße verlagert. Dies
fu¨hrt zu großen Problemen im Bereich der Auslastung der Straße und zu hoher Umweltbelas-
tung. Politischen Willenserkla¨rungen zufolge sollen mo¨glichst viele Gu¨ter von der Straße weg
auf die Schiene kommen. Bis zum Jahr 2015 soll der Gu¨terverkehr auf der Schiene verdoppelt
werden (siehe Schro¨der u. a. (2001, Seite 43)).
Fraglich ist, ob der Schienengu¨terverkehr einer Umweltbilanz standhalten wu¨rde. Im Bereich
der Schallemissionen sind gerade beim heutigen Gu¨terverkehr wenige Minderungspotenziale
zu erkennen, die wirtschaftlich umgesetzt werden ko¨nnen. Dabei ist der Schienengu¨terverkehr
ein besonderes Thema, da diese Transporte wegen der freien Strecke besonders nachts ab-
gewickelt werden, durch die Sta¨dte fu¨hren und damit fu¨r die Bevo¨lkerung in einer sensiblen
Zeit sto¨ren.
In Abbildung 1.1 ist die Gera¨uschbelastung in Deutschland dargestellt. Sie zeigt, dass der
Straßenverkehr eine hohe Belastung fu¨r die Bevo¨lkerung darstellt. Fast 50% der Bevo¨lkerung
werden Straßenverkehrsla¨rm, der u¨ber dem Grenzwert liegt, ausgesetzt. Durch Schienenver-
kehr werden 35% der Bevo¨lkerung u¨ber den heutigen Grenzwert belastet, wobei dieser nur
ein Siebtel der Gu¨terverkehrsleistung erbringt. In den oberen beiden Immissionsklassen 70 –
80 dB (A) u¨berwiegt sogar der Schienenverkehrsla¨rm hinsichtlich der Bela¨stigung.
Die Beeintra¨chtigung oder Scha¨digung der Individuen durch La¨rm wird oft nicht direkt be-
merkt oder kann nicht auf diese Ursache zuru¨ckgefu¨hrt werden. In Abbildung 1.2 ist die
Wahrscheinlichkeit dargestellt, mit der durch La¨rm verursachte Auswirkungen auf den Men-
schen auftreten. Die Dichte der Schwa¨rzung symbolisiert die Wahrscheinlichkeit einer Beein-
tra¨chtigung. Hieraus ist zu erkennen, dass bei einem ho¨heren Pegel eine ho¨here Scha¨digung
bzw. Beeinflussung des Menschen auftritt.
Ein anderer Anhaltspunkt fu¨r das Problembewusstsein im Bezug auf La¨rmbela¨stigungen ist
der finanzielle Aufwand, der fu¨r La¨rmminderungsmaßnahmen betrieben wird. In Scha¨tzungen
werden die Mittel, die zu einer Reduzierung des Schienenla¨rms auf einen Grenzwert von
60 dB (A) fu¨hren sollen, mit 218 – 290Mio. DM, das entspricht 111 – 148Mio.e , angegeben
(siehe (Schmidt 1991, Seite 235)).
Da eine Bela¨stigung nur schwer zu erfassen ist, wurde vom Umweltbundesamt ein anderer
Weg gewa¨hlt. Durch eine Befragung der Bevo¨lkerung wurde ermittelt, welche finanziellen
Mittel die Bevo¨lkerung bereit wa¨re fu¨r eine La¨rmreduzierung aufzuwenden. Dabei sind fu¨r
alle La¨rmarten zusammen 24Mrd.DM bzw. 12Mrd.e errechnet worden. Davon betra¨gt der
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Abbildung 1.1: Na¨chtliche Gera¨uschbelastung in Deutschland (Quelle Hecht u. a. (2002))
Anteil des Schienenla¨rms 5,3Mrd.DM, also 3Mrd.e (siehe (Schmidt 1991, Seite 231)).
Dies ist fast ein Fu¨nftel des Gesamtbetrags, der fu¨r die Minderung aufgewendet werden
mu¨sste, um den Schalldruckpegel auf 60 dB (A) zu reduzeiren. Daraus la¨sst sich ableiten,
dass der Schienenverkehrsla¨rm in Deutschland als Bela¨stigung empfunden wird, bei der es
durchaus eine große Zahlungsbereitschaft zur Minderung dieser La¨rmbelastung gibt.
Von der WHO wird ein LAeq von weniger als 55 dB (A) nachts außerhalb von Geba¨uden emp-
fohlen, um gesundheitliche Scha¨den zu vermeiden. Tagsu¨ber wird ein LAeq von weniger als
65 dB (A) empfohlen.
Nach den Verkehrsprognosen und dem Weißbuch der Europa¨ischen Union wird der
Gu¨terverkehr bis 2010 auf 120% des heutigen Standes ansteigen. Um die WHO-
Empfehlungen einzuhalten, wa¨re dann eine Minderung der Schallpegelemissionen bei
Gu¨terwagen um 26 dB (A) no¨tig. Wu¨rden die EU-Vorhersagen der Kommission (2001)
bezu¨glich des Verkehrsaufkommens und der Verlagerung des Verkehrs auf die Schiene bis
2030 wie prognostiziert eintreten, dann mu¨ssen, um die WHO-Empfehlungen einzuhalten,
die Gu¨terwagen sogar um 39 dB (A) leiser werden (siehe Ja¨cker-Cu¨ppers (2002)).
Diese Minderungen sind aus technischer und kommerzieller Sicht sehr anspruchsvoll. Der
Gu¨terverkehr unterliegt einem enormen Zeit- und Kostendruck sowohl bei der Herstellung
der Fahrzeuge als auch beim Transport. Es ist zu bedenken, dass ein einfacher Gu¨terwagen
bei seiner Verschrottung u¨blicherweise nach 30 Jahren einen erheblichen Schrottwert dar-
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Abbildung 1.2: Wahrscheinlichkeit des Auftretens einiger wesentlicher La¨rmwirkungen auf
den Menschen in Abha¨ngigkeit vom Pegel (Quelle (Rebentisch u. a. 1994,
Seite 24))
stellt. Die Wagen werden sehr preiswert und damit technisch einfach produziert.
Die vornehmliche Schallquelle bei Gu¨terwagen ist das Rollgera¨usch. Die Minderung der Roll-
gera¨usche ist wichtigstes Problem sowohl im Straßenverkehr als auch im Schienenverkehr.
Bis dato sind keine befriedigenden Lo¨sungen fu¨r beide Verkehrstra¨ger gefunden worden.
Beim Gu¨terverkehr verscha¨rft sich die Situation, da aus den oben genannten Kostengru¨nden
ein sehr einfaches Bremssystem verwendet wird. Die Verzo¨gerung wird bei Gu¨terwagen da-
durch erreicht, dass ein Bremsklotz auf die Lauﬄa¨che des Rads gedru¨ckt wird. Die Brems-
klo¨tze bestehen heutzutage hauptsa¨chlich aus Grauguss, werden aber in der na¨chsten Zeit
durch Kunststoffklo¨tze ersetzt. Die Grauguss-Bremsklo¨tze haben den Nachteil, dass sie die
Radlauﬄa¨che durch Aufschmelzen von Material aufrauen und damit zu ho¨heren Rauigkei-
ten auf der Lauﬄa¨che fu¨hren. Diese Rauigkeiten der Schiene und der Radlauﬄa¨che stehen
im ursa¨chlichen Zusammenhang mit der Schallemission des Wagens. Hinzu kommt noch,
dass der betriebliche Umgang mit den Gu¨terwagen besonders rau ist. Immer wieder werden
durch das Bremsen mit Hemmschuhen im Rangierbahnhof oder durch schlecht eingestellte
Bremsen Flachstellen in die Radoberfla¨che eingefahren, die dann ebenfalls zu einer ho¨heren
Schallemission fu¨hren.
Gute Lo¨sungen fu¨r die Schallemissionsminderung mu¨ssen an der Quelle ansetzen. Dabei sind
Maßnahmen von betrieblicher und von technischer Seite erforderlich. Das gesamte Rangier-
system von Gu¨terwagen sollte organisatorisch und technisch u¨berdacht werden. Potenziale
fu¨r technische Verbesserungen liegen in der Bremsart und den Laufra¨dern. Allerdings muss
beachtet werden, dass hier nur bis zu einem gewissen Grad ein Minderungspotenzial zu se-
hen ist. Danach mu¨ssen Maßnahmen am Oberbau in Betracht gezogen werden. Mit den
fahrzeugtechnischen Maßnahmen bescha¨ftigt sich diese Arbeit.
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1.2 Ziel der Arbeit
Die hohe Schallemission von Gu¨terwagen ist durch die Technik und durch betriebliche Abla¨ufe
bedingt. Ein Ziel ist es, die akustischen Unterschiede verschiedener Laufra¨der herauszustel-
len und zu bewerten. Der Schwerpunkt der Arbeit liegt auf der Emissionsminderung von
Gu¨terwagenra¨dern, speziell dem Rad der Bauart BA004, welches vorwiegend in Deutschland
als eigenspannungsarmes Rad, das fu¨r Kunststoffklotzbremsen geeignet ist, eingesetzt wird.
Fu¨r dieses Rad werden Minderungsmaßnahmen, z.B. Absorber, erarbeitet und quantifiziert.
Dazu werden sowohl verschiedene Radbauformen als auch verschiedene Absorbertypen an
diesem Rad auf ihre Wirksamkeit untersucht.
Abschließend folgt ein Vorschlag fu¨r ein akustisch verbessertes Rad der Bauart BA004. Dies
wird auf seine akustischen Qualita¨ten und auf seine wirtschaftliche Machbarkeit diskutiert.
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Im folgenden Abschnitt wird das heutige Wissen sowohl in Bezug auf die Schallquellen als
auch in Bezug auf deren Berechnungsverfahren wiedergegeben. Dabei werden auch einige
allgemeine Methoden aus der akustischen Berechnung von Schallfeldern behandelt.
2.1 Schienenfahrzeuge
Die Erforschung der Schallemission von Schienenfahrzeugen ist, wie die technische Akustik,
eine recht junge Disziplin. Dies ha¨ngt ursa¨chlich mit den Interessen der O¨ffentlichkeit
zusammen. In der Forschung, die zum Beispiel von Herrn Prof. Heckl oder der Ver-
suchsanstalt Mu¨nchen der
”
Deutsche Bahn“ (heute DB Systemtechnik) betrieben wurde,
kristallisierte sich heraus, dass bis auf Sonderfa¨lle das Rollgera¨usch des Fahrzeuges die
emissionsbestimmenden Schalldruckpegel verursacht. Dies bezieht sich insbesondere auf den
Geschwindigkeitsbereich von 60 km/h bis 300 km/h (siehe (Heckl u. Mu¨ller 1995, Seite
356)). Unter 60 km/h sind die Antriebsgera¨usche und u¨ber 300 km/h die aerodynamischen
Gera¨usche pegelbestimmend. Im Fernverkehr sind Geschwindigkeiten von 100 km/h bis
200 km/h gebra¨uchlich, wobei die Gu¨terwagen unter dieser Geschwindigkeit zwischen
80 km/h und 120 km/h liegen. Geschwindigkeiten u¨ber 300 km/h treten nur im Hochge-
schwindigkeitsverkehr auf. Die dort eintretenden Schalldruckpegel sind dann aber aufgrund
ihrer Ho¨he und zeitlichen Charakteristik besonders la¨stig, denn der Schalldruck steigt mit
der sechsten Potenz bezogen auf die Geschwindigkeit an.
Am Rollgera¨usch sind einige Komponenten beteiligt. Die wichtigsten sind der Schotter, die
Schwellen, die Schiene und das Rad des Fahrzeuges. Dabei haben die Zuggeschwindigkeit
und die Summenrauigkeit von Schiene und Rad den gro¨ßten Einfluss auf den entstehenden
Schalldruckpegel. Die verschiedenen Bauarten der Fahrzeuge spielen nur insofern eine
Rolle, als diese zum Beispiel die Oberfla¨chenrauheiten der Radlauﬄa¨chen beeinflussen.
U¨blicherweise lassen sich die beiden Komponenten Oberbau und Rad des Fahrzeuges nach
Heckl (Heckl u. Mu¨ller 1995, Seite 356) im Frequenzbereich gut trennen. Das Rad ist fu¨r
die Schallemission u¨ber 1000Hz und die Schiene unter 1000Hz verantwortlich.
2.2 Schallquellen Gu¨terwagen
In dieser Arbeit werden Gu¨terwagenra¨der untersucht. Gu¨terwagen sind in der Regel mo¨glichst
preiswert und einfach konstruiert. Sie besitzen bis auf wenige Ausnahmen eine Klotzbremse,
bei der ein Bremsklotz u¨ber das Bremsgesta¨nge direkt auf die Lauﬄa¨che des Rads gepresst
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Tabelle 2.1: Gemittelter Schalldruckpegel 2-achsiger Gu¨terwagen bei 80 km/h in 7,5m Ab-
stand (Quelle Kurze u. a. (1998))
Standard-
abweichung
Gattung dB (A) σ
E-Wagen (offene Wagen in Regelbauart) 91,2 1,9
F-Wagen (offene Wagen in Sonderbauart) 92,9 2,2
G-Wagen (gedeckte Wagen in Regelbauart) 91,9 1,8
H-Wagen (gedeckte Wagen in Sonderbauart) 90,7 1,5
I-Wagen (Ku¨hlwagen) 90,6 1,6
T-Wagen (Wagen mit o¨ffnungsfa¨higem Dach) 89,5 2,6
U-Wagen (sonstige Wagen in Sonderbauart, die nicht zu den
Gattungen F, H, L, S oder Z geho¨ren)
90,5 1,4
K-Wagen (zweiachsige Flachwagen in Regelbauart) 89,1 1,8
L-Wagen (Flachwagen in Sonderbauart) 92,4 1,2
Z-Wagen (Kesselwagen) 92,1 1,8
wird. Das Material des Bremsklotzes entscheidet u¨ber die Rauigkeit der Radlauﬄa¨che. Die
Rauigkeit von Radlauﬄa¨che und Schienenlauﬄa¨che wird in direktem Zusammenhang zur
Schallabstrahlung gesehen.
Ansonsten sind die Gu¨terwagen in verschiedene Gattungen unterteilt, denen unterschiedliche
Aufgaben zugedacht sind. Ein akustisch wichtiges Unterscheidungsmerkmal ist die Anzahl
der Achsen. Es wird zwischen Zwei- und Vierachsern unterschieden. Die Vierachser sind mit
Abstand die am meisten vertretenen Gu¨terwagen. Diese sind mit Drehgestellen ausgeru¨stet,
von denen es prinzipiell zwei verschiedene Typen gibt. Sie unterteilen sich in Drehgestelle
mit Schake und in Drehgestelle mit Schraubenfedern. Aus lauftechnischer Sicht ist die Un-
terteilung interessant, jedoch nicht unter akustischen Aspekten (siehe Hecht u. a. (2000)).
Zu erwa¨hnen ist noch, dass die Gu¨terwagen in der Regel nicht mit einer Sekunda¨rfeder aus-
geru¨stet sind. Das bedeutet, dass alle Sto¨rungen, ob hoch oder niederfrequent, nur durch
eine Federstufe abgefangen werden.
In Tabelle 2.1 sind fu¨r zweiachsige Fahrzeuge und in Tabelle 2.2 fu¨r Drehgestellfahrzeuge
die Messergebnisse einer großen Messkampagne von Gu¨terwagen verschiedenster Gattungen
dargestellt (Quelle Kurze u. a. (1998)). Die Werte sind auf eine Geschwindigkeit von 80 km/h
normiert. Diese Geschwindigkeit wurde mit der Formel
L = 30 · log
(
VZug
V0
)
(2.1)
umgerechnet (siehe Wettschureck u. Hauck (1995)). Leider geht aus der Literatur nicht her-
vor, welcher Schalldruckpegel ausgewertet wurde. Dies wird bei einem Vergeich als nicht so
wichtig angesehen.
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Bei der Betrachtung der Verschiedenartigkeit der Gu¨terwagengattungen aus akustischer Sicht
sollte angenommen werden, dass die Wagen sehr unterschiedliche Schallemissionen besitzen.
Es gibt Gattungen mit sehr großen Seitenwa¨nden oder Wagengattungen, die nur einen Rah-
men vorweisen ko¨nnen.
Tabelle 2.2: Gemittelter Schalldruckpegel 4-achsiger Gu¨terwagen bei 80 km/h in 7,5m Ab-
stand (Quelle Kurze u. a. (1998))
Standard-
abweichung
Gattung dB (A) σ
E-Wagen (offene Wagen in Regelbauart) 93,1 1,9
F-Wagen (offene Wagen in Sonderbauart) 93,5 1,5
G-Wagen (gedeckte Wagen in Regelbauart) 92,4 1,9
H-Wagen (gedeckte Wagen in Sonderbauart) 91,1 2,0
I-Wagen (Ku¨hlwagen) 91,0 1,3
T-Wagen (Wagen mit o¨ffnungsfa¨higem Dach) 90,7 2,1
L-Wagen (Flachwagen in Sonderbauart mit unabha¨ngigen
Radsa¨tzen)
91,4 1,0
R-Wagen (Drehgestellflachwagen in Regelbauart) 91,4 1,8
S-Wagen (Drehgestellflachwagen in Sonderbauart) 92,1 2,2
Z-Wagen (Kesselwagen) 92,6 1,9
Kesselwagen 91,2 2,2
2.2.1 Schlussfolgerung
Bei Betrachtung der Tabellen fa¨llt auf, dass trotz der Aufbauunterschiede eine große
A¨hnlichkeit der Schalldruckpegel und deren Standardabweichung σ vorhanden ist. Dies weist
darauf, dass der Aufbau bei der Schallemission eine untergeordnete Rolle spielt und nicht die
pegelbestimmende Gera¨uschquelle bei Gu¨terwagen ist.
Die Zweiachsfahrzeuge liegen im Mittel um die 91 dB (A), unter Beru¨cksichtigung der Stan-
dardabweichungen. Davon ausgenommen sind lediglich die Wagen der Gattung T (Wagen mit
o¨ffnungsfa¨higem Dach) und K (zweiachsige Flachwagen in Regelbauart). Bei den Vierachsern
fallen die Gattungen E (offene Wagen in Regelbauart) und F (offene Wagen in Sonderbauart)
mit u¨ber 93 dB (A) auf. Ansonsten bewegt sich der Schalldruckpegel wie bei den Zweiach-
sern um die 91 dB (A). Dabei sollte ein vierachsiges Fahrzeug einen ho¨heren Schalldruckpegel
erzeugen, da dort doppelt so viele Achsen vorhanden sind, die als Schallquellen wirken. Die
ho¨here Anzahl der Achsen wird durch die gro¨ßere La¨nge der Fahrzeuge im Mittlungspegel
gemindert.
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Die sehr große A¨hnlichkeit der Schalldruckpegel von 2-Achs- und 4-Achsfahrzeugen deutet
darauf hin, dass die Hauptschallquelle eines Gu¨terwagens das Rollgera¨usch ist. Zu dem selben
Schluss kommen Klimpel u. Knothe (2002) und Hecht u. a. (2000).
2.2.2 Scha¨tzung der Schallanteile
Nach der Betrachtung der Gu¨terwagenflotte im letzten Abschnitt wird nun ein einzelnes
Gu¨terwagenfahrzeug auf die Schallquellen hin betrachtet. Dabei kann in diesem Fall nur wenig
auf Literatur zuru¨ckgegriffen werden, da fu¨r dieses Problem sehr wenig existiert. Leider ist
diese bei na¨herer Betrachtung nicht sehr belastbar. Grobe Anhaltspunkte gibt die Tabelle
E.1 der CEN (2001) im Anhang E. Diese geht allerdings fast ausschließlich auf den Oberbau
ein. Die Tabelle 2.3 und Tabelle 2.4 ist anhand von eigenen Messungen, Beobachtungen
und aus Anhaltspunkten der angegebenen Literatur entstanden. Sie scha¨tzt die Relevanz der
Bauteile bezu¨glich der Schallabstrahlung.
Tabelle 2.3: Eigene Scha¨tzung der Relevanz der Bauteile bezu¨glich der Schallabstrahlung bei
der Vorbeifahrt eines Gu¨terwagens
Bezeichnung des Bau-
teils
Einscha¨tzung der Rele-
vanz
gescha¨tzter Anteil an
der Gera¨uschemission
Quelle
Schwelle weniger relevant, außer
Spezialkonstruktionen
1 – 5% CEN (2001)
Gleisbefestigung irrelevant 1% CEN (2001)
Schiene sehr relevant 30 – 50% Willenbrink (1979)
und CEN (2001)
Ra¨der sehr relevant 45 – 50% Wettschureck u.
Hauck (1995) und
CEN (2001)
Radsatzlager irrelevant 1%
Achse irrelevant 1%
Prima¨rfedern weniger relevant 5 – 10% Willenbrink u. a.
(1977) und Hecht
u. a. (2000)
Bremsklo¨tze relevant
Bremstrapez relevant Bremse zusammen
Bremsgesta¨nge relevant 15 – 20%
Drehgestellrahmen irrelevant 1%
seitliche Reibfla¨chen wenig relevant (indi-
rekt)
1 – 2% eigene
Gu¨terwagenmessung
Wagenkasten weniger relevant, außer
bei Spezialaufbauten
1 – 5% Willenbrink u. a.
(1976)
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Tabelle 2.4: Eigene Scha¨tzung der Relevanz des Rads bezu¨glich der Schallabstrahlung bei
der Vorbeifahrt eines Gu¨terwagens
Bezeichnung Einscha¨tzung der Rele-
vanz
gescha¨tzter Anteil an
der Gera¨uschemission
Rad-Form relevant 20 – 30%
Rad-Rauigkeit sehr relevant 60 – 80%
In Tabelle 2.3 und Tabelle 2.4 ist eine U¨bersicht der Zusammensetzung des emittierten
Schalls eines Gu¨terwagens bei der Vorbeifahrt gegeben. Bei der Scha¨tzung wurde nicht
na¨her auf den Wagenkasten eingegangen, da der Abschnitt 2.2 gezeigt hat, dass dieser
keine große Relevanz besitzt. Die Spannbreiten in den Anteilen entstehen durch verschiedene
Bauarten und Wartungszusta¨nde. In der Tabelle 2.3 sind die Quellen fu¨r die Scha¨tzung
angegeben. Ist keine Quelle angegeben, liegt eine eigene Scha¨tzung vor, wie auch bei der
Tabelle 2.4.
Dabei ist leicht zu erkennen, dass das Rad-Schiene-System den gro¨ßten Einfluss, aber auch
die gro¨ßte Spannbreite besitzt. Die Schallentstehungsmechanismen sind bei dem Rad- und
Schiene-System bekannt. Die Schiene besitzt eine Oberfa¨chenrauigkeit, die zusammen mit
der Rauigkeit der Radlauﬄa¨che eine Summenrauigkeit darstellt. Diese Rauigkeit ist bei
der U¨berfahrt Ursache fu¨r eine Kraftanregung in Schiene und Rad. Die Kraftanregung
fu¨hrt zu Schwingungen in den Bauteilen. Die Schiene erfa¨hrt durch ihre Lagerung auf
Gummizwischenlagen alle 0,6m eine Da¨mpfung. Das Rad ist in der Regel ungeda¨mpft,
allerdings erfa¨hrt das Rad durch den Kontakt eine geringe Da¨mpfung. Beim Rad entscheiden
zusa¨tzlich Bauform und Art im Wesentlichen u¨ber die Ho¨he und den Frequenzinhalt des
abgestrahlten Schalls.
Nach dem Rad-Schiene-System wird das Bremssystem eines konventionellen
Gu¨terwagendrehgestells fu¨r sehr relevant gehalten. Aus akustischer und messtechni-
scher Sicht stellt sich die Schallemission des Bremsgesta¨nges in der Hauptsache als
Klappergera¨usche dar, die wegen der Konstruktion des Bremsgesta¨nges entstehen. Das aus
Stahlmaterial bestehende Bremsgesta¨nge, das die Bremskra¨fte vom Bremszylinder in eine
Bewegung auf die Bremsklo¨tze umsetzt, muss aus Sicherheitsgru¨nden in den Umlenkungen
ein Spiel besitzen, um die Freiga¨ngigkeit zu gewa¨hrleisten. Dieses Spiel fu¨hrt zu den
Klappergera¨uschen, die durch den Schallentstehungsmechanismus a¨ußerst schwer in einer
Gesamtschallquelle zu quantifizieren bzw. messtechnisch zu erfassen sind. Eine prima¨re
Maßnahme, dieses Spiel im Bremsgesta¨nge zu verringern bzw. zu unterbinden, kann aufgrund
von Zuverla¨ssigkeitsanforderungen der Bremse nicht durchgefu¨hrt werden.
Alle anderen an der Vorbeifahrt beteiligten Bauteile werden als wenig relevant eingescha¨tzt.
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2.3 Analytische Berechnungsverfahren
Im folgenden Abschnitt werden die bis dato wichtigsten analytischen Berechnungsverfahren
zur Vorhersage von Schienenfahrzeuggera¨uschen vorgestellt.
Dabei wird im ersten Teil auf die Theorie der Schallabstrahlung und deren verschiedene Mo-
delle eingegangen.
Im zweiten Teil, im Abschnitt 2.3.5, werden dann die Methoden von Remington und sei-
nes Schu¨lers Thompson aufgefu¨hrt (siehe Remington (1976) und Thompson (1993)). Diese
Theorien wurden letztlich von Thompson in das Programmpaket TWINS implementiert (sie-
he Abschnitt 2.5). Die Berechnungen bei Remington sind in seinen Vero¨ffentlichungen mit
Messungen hinterlegt, die er auch fu¨r die Anpassung der Eingangsparameter der Modelle
benutzt hat (siehe Thompson (1988)). Der Vergleich Rechnung –Messungen fa¨llt in den Bei-
spielen gut aus. Das bedeutet, bei der Analyse sind fu¨r die gemessenen Fa¨lle die richtigen
Parameter erfasst und erkannt worden, es kann davon ausgegangen werden, dass a¨hnliche
Fa¨lle gut vorhergesagt werden ko¨nnen. Fraglich ist, ob Neuentwicklungen und Bauteile mit
unbekannten Wirkungsweisen richtig simuliert werden ko¨nnen, da hier die Methode der Ver-
einfachungen nicht mit Messungen verifiziert wurde.
2.3.1 Impedanz
Die wichtige Kenngro¨ße fu¨r einen U¨bergang zwischen zwei Ko¨rpern oder Medien ist die immer
wieder erwa¨hnte Impedanz. Die mechanische komplexe Punktimpedanz ist durch
Z =
F̂
v̂
(2.2)
definiert. Dabei bezeichnet Z die komplexe Punktimpedanz, F̂ die komplexe Kraft und v̂
die komplexe Schnelle an der Stelle der Kraftmessung. Die Impedanz beschreibt letztlich den
U¨bertragungswiderstand zwischen den beiden Ko¨rpern. Beispielsweise ha¨ngt die Wirkung von
mitschwingenden Absorbern (siehe Abschnitt 2.8.2) von der Ankopplung des Absorbers ab.
Eine gute Absorberwirkung ist gewa¨hrleistet, wenn die Schwingenergie des zu da¨mpfenden
Ko¨rpers in den Absorber gelangen kann, wie zum Beispiel bei den Resonanzzungenabsorbern
(siehe Abschnitt 2.8.2.4).
Bei der Auslegung von Schwingungsisolatoren wird darauf geachtet, dass die Impedanz
zum Fundament mo¨glichst groß ist, damit die Schwingenergie in dem schwingenden Ko¨rper
bleibt. In dem Fall eines Absorbers, wie zum Beispiel dem Resonanzzungenabsorber in Ab-
schnitt 2.8.1.3, ist es wichtig, dass die Schwingenergie in den Absorber eingeleitet wird,
um dort durch das Elstomer in Wa¨rme umgewandelt zu werden. Deshalb ist bei der Ausle-
gung der Befestigung des Absorbers darauf zu achten, dass die Impedanz zwischen Rad und
Absorber mo¨glichst gering ausfa¨llt.
Die Beziehung 2.2 stellt die Definitionsgleichung fu¨r die komplexe Impedanz dar (siehe (Cre-
mer u. Heckl 1982, Seite 234)). Fu¨r verschiedene Ko¨rper und U¨berga¨nge gibt es in (Har-
ris 2002, Seite 10 – 7) eine Zusammenstellung von Abscha¨tzungen der Impedanz. Fu¨r eine
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punktfo¨rmige Anregung auf einer homogenen Platte kann die Eingangsimpedanz mit
Z =
F̂0
v̂0
=
8B′k2
ω
= 8
√
Bm′ =
8ωm′
k2
(2.3)
beschrieben werden, wobei F̂0 die komplexe Kraft, v̂0 die komplexe Schnelle, B
′ die Biege-
steifigkeit, k die Wellenzahl und m′ die fla¨chenspezifische Masse darstellen. Die Impedanz
einer endlichen Platte wird mit
z =
ρhSp
4jω
{∑
n
ϕ2n(x0; y0)
ω2n(1 + jηn)− ω2
}−1
(2.4)
beschrieben. Dabei ist S die Fla¨che, n die Teilfla¨che, η der Verlustfaktor, ω die Kreisfrequenz,
ρ die Dichte des Materials, h die Sta¨rke und ϕn(x0; y0) der Wert der Eigenfunktion an der
Anregestelle.
Interessant ist die zwischen den Ko¨rpern u¨bertragene Leistung in den Absorber. Diese wird
mit
P =
1
2
Re
{
F̂0v̂∗0
}
=
1
2
∣∣∣F̂0∣∣∣2Re{ 1
Z0
}
(2.5)
beschrieben.
Sie stellt letztendlich den Verlust dar, der bei einem solchen U¨bergang entsteht.
2.3.2 Schall
Nachdem sich die Pytagora¨er im alten Griechenland mit der Harmonie der Zahlen
bescha¨ftigten und Aristoteles die Musik die
”
Wissenschaft des Ho¨rbaren“ nannte, hat sich
in der Moderne John William Strutt Rayleigh als erster grundlegende theoretische Gedanken
zu Schall und Schallabstrahlung gemacht (siehe Rayleigh (1877)). Nachdem sich Aristoteles
mit den bei der Musik entstehenden Frequenzen als mathematisch berechenbare und vor-
hersagbare Gro¨ßen bescha¨ftigt hat, betrachtete Rayleigh den Schall von der physikalischen
Seite. Im Folgenden sind die heutige Vorstellung der Schallabstrahlung und die wichtigsten
mathematischen Modelle der Abstrahlung und Ausbreitung dargestellt.
2.3.3 Schallabstrahlung
Im Folgenden werden einfache Modellvorstellungen und ihre einfache Umsetzung vorgestellt.
Sie erla¨utern die Art und Weise der Schallabstrahlung von Ko¨rpern und stellen die verschie-
denen Ansa¨tze und deren Problematik vor.
2.3.3.1 Modellvorstellung Schallabstrahlung einer Platte
Das einfachste Modell ist die Abstrahlung von Schall von einer unendlich großen Platte.
Es hat den Vorteil, dass die Randbedingungen nicht beru¨cksichtigt werden mu¨ssen. Eine
gute Beschreibung der Vorstellung ist in (Cremer u. Mo¨ser 2003, Seite 93) zu finden. In
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Abstrahlrichtung
B
L
Abbildung 2.1: Skizze der Abstrahlung einer unendlich großen Platte
Abbildung 2.1 ist die Abstrahlung des Schalls einer Platte schematisch dargestellt. Dabei
ist vorstellbar, dass die Schwingungsba¨uche der Platte die Luft an der Stelle ihres Auftretens
aufgrund ihrer Tra¨gheit verdichten, andererseits wird in den Ta¨lern der Platte ein Unterdruck
erzeugt. Diese Verdichtungs- und Unterdruckzonen lo¨sen sich bei einer entsprechend hohen
Frequenz von dem schwingenden Ko¨rper und erzeugen eine Wellenfront. Da Schallwellen
Longitudinalwellen sind, bewegen sich die Luftteilchen mit der Ausbreitungsrichtung. Der
Winkel, den die Wellenfront zu der Platte einnimmt, ha¨ngt von der Schwing-Frequenz der
Platte ab. Es ist ersichtlich, dass bei einer sehr niedrigen Frequenz der Winkel ϑ 90 ◦ betra¨gt.
Diese Frequenz wird Grenzfrequenz genannt.
Sie berechnet sich mit
fg = 0.53
c2L
h · cl . (2.6)
Dabei ist cL die Schallgeschwindigkeit in der Luft, h die Sta¨rke der Platte und cl die Longitu-
dinalwellengeschwindigkeit des Ko¨rperschalls in der Platte. Unter der Grenzfrequenz werden
keine ausbreitungsfa¨higen Schallwellen in das Fernfeld abgegeben. Durch niedrige Frequenzen
der Platte haben die Luftteilchen genug
”
Zeit“ die Unter- und U¨berdruckbereiche auszuglei-
chen. Der Bereich, in dem das geschieht, wird Nahfeld genannt. In diesem sind Schalldru¨cke
zu registrieren, die nicht ausbreitungsfa¨hig sind. Die Grenze zwischen Nah- und Fernfeld ist
frequenzabha¨ngig. Ein sicherer Aufenthalt im Fernfeld ist ein Abstand in dreifacher Wel-
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lenla¨nge, also zwischen 51m fu¨r 20Hz und 5,1 cm bei 20 kHz.
In der Realita¨t ist diese Methode relativ begrenzt anzuwenden, da die Randbedingungen
nicht beru¨cksichtigt werden. Die freien Enden einer reellen Platte ko¨nnen fu¨r ho¨here Frequen-
zen als einzelne Sender angesehen werden, die dann als Quellen betrachtet werden ko¨nnen.
Allerdings wird bei dieser einfachen Betrachtung eine Richtwirkung der Schallabstrahlung
beru¨cksichtigt. Außerdem wird bei einer endlichen Platte an den Ra¨ndern ein Austausch der
U¨ber- und Unterdruckgebiete zwischen Vorder- und Ru¨ckseite der Platte erfolgen, dieser Vor-
gang mindert die Ausbreitungsfa¨higkeit der entsprechenden Frequenzen. Dieser Effekt wird
akustischer Kurzschluss genannt.
Der Vollsta¨ndigkeit halber werden die noch fehlenden Gro¨ßen der Beschreibung der schwin-
genden Platte gegeben. Die Biegewellenla¨nge der Platte kann durch
λB ≈ 1.38
√
h · cl
f
(2.7)
bestimmt werden. Dabei ist die Longitudinalwellengeschwindigkeit cl in Tabellen zu finden.
Fu¨r Stahl betra¨gt sie beispielsweise cl = 5100 m/s. Die Biegewellengeschwindigkeit kann
durch
cB =
4
√
ω2 ·B
m′
(2.8)
ermittelt werden. Dabei stellen ω die Kreisfrequenz, B die Biegesteifigkeit und m′ die spezi-
fische Fla¨chenmasse dar, wobei sich die Biegesteifigkeit B aus
B =
Eh3
12(1− ν2) (2.9)
ergibt, mit E dem Elastizita¨tsmodul, h der Sta¨rke der Platte und ν der Querkontraktionszahl.
2.3.3.2 Schallleistung
Um von den Biegewellen der Plattenoberfla¨che auf den Luftschall zu schließen, sind hier
zwei Methoden dargestellt. Die eine bedient sich einer Hilfsgro¨ße des Abstrahlgrads σA, die
dann die Schallleistung einer Struktur bestimmt. Von der Schallleistung kann wieder, wenn
der Abstand und die Ausbreitungsform bekannt sind, auf den Schalldruckpegel geschlossen
werden. Die Schallleistung kann durch
P = ρL · cL · S · σA · v2 (2.10)
berechnet werden. Dabei stellt P die Schallleistung, ρL die Dichte der Luft mit 1.2 kg/m
3,
cL die Schallausbreitungsgeschwindigkeit mit 340m/s, σA den Abstrahlgrad als Hilfsgro¨ße
und v die Oberfla¨chenschnelle des Ko¨rpers dar. Ein Problem stellt der Abstrahlgrad σA dar.
Er ist meist nicht bekannt und wird daher als 1 angenommen. Unter der Grenzfrequenz fg
wird kein Schall abgestrahlt (siehe Gleichung 2.6). Dies kann entweder durch die richtige
Wahl des Abstrahlgrads oder durch die Betrachtung der Frequenzen beru¨cksichtigt werden.
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Fu¨r die richtige Wahl des Abstrahlgrades mu¨ssen die vorhandenen Frequenzen bekannt sein.
Der Schallleistungspegel ist durch
LP = 10 · log
(
P
P0
)
(2.11)
definiert. Dabei ist LP der Schallleistungspegel, und P0 ist die Bezugsschallleistung mit
1 · 10−12W. Der mittlere Schalldruckpegel kann dann zum Beispiel im Halbraum mit
L = LP − 10 · log
(
2pi
r2
1
)
(2.12)
errechnet werden. L stellt den mittleren Schalldruckpegel, LP den Schallleistungspegel und r
den Abstand dar. Dabei ist darauf zu achten, in welches Volumen die Schallenergie abgestrahlt
wird. Danach richtet sich aus rein geometrischen Gru¨nden der entstehende Schalldruckpegel
(siehe Jakob (1996)).
Dieses Verfahren hat große Ma¨ngel bei der Abbildung in der Richtcharakteristik des Schalls.
Die Beru¨cksichtigung des akustischen Kurzschlusses entfa¨llt ebenfalls. Es stellt lediglich eine
globale Betrachtung einer Quelle dar und dient allenfalls fu¨r eine grobe Einscha¨tzung oder
einen Vergleich von Schallquellen a¨hnlicher Ko¨rper.
2.3.3.3 Punktstrahlersynthese
Fu¨r membranartige Oberfla¨chen gibt es eine Lo¨sung der Abstrahlungsberechnung. Sie wird die
Punktstrahlersynthese genannt. Bei dieser Methode wird die schwingende Oberfla¨che durch
einzelne Punktstrahler nachgebildet (vergleiche Abschnitt 2.3.3.1). Die Bewegungen an der
Oberfla¨che, die Oberfla¨chenschnellen genannt werden, ko¨nnen durch Messung oder Rech-
nung an der entsprechenden Stelle ermittelt werden. Bei Messungen werden sinnvollerweise
bestimmte Oberfla¨chenpunkte gemessen und dazwischen liegende als a¨hnlich angenommen.
Von den einzelnen Fla¨chen kann dann mit
p =
jωρL
2pi
∫
S
v
e−jkr
r
dS (2.13)
p =
jωρL
2pi
∑
Sivi
e−jkri
ri
(2.14)
auf den Schalldruck an einem beliebigen Abstand geschlossen werden (siehe (Cremer u. Hu-
bert 1990, Seite 178)), wobei p der komplexe Schalldruck, ω die Kreisfrequenz, ρL die Dichte
der Luft, Si die Teilfla¨che, v die komplexe Schnelle auf dem Ko¨rper, r der Abstand und k
die Wellenzahl darstellen. Dieses Integral wird auch Rayleigh-Integral genannt. Die Berech-
nung versagt bei sehr langen (λ < dS) und kurzen (λ > Membranin einer Wand eingebettet)
Wellenla¨ngen.
Das Verfahren wurde verschiedentlich in Arbeiten eingesetzt. Baumgarten (2002) verwendete
es zur Ermittlung von Schienenschwingungen, und Schneider (1985) hat es in seiner Arbeit
genutzt, um das Schallfeld eines Eisenbahnrads zu berechnen. Es wird auch in dieser Arbeit
zum Einsatz kommen (vergleiche Abschnitt 3.1.4).
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2.3.4 Schallausbreitung
Schallwellen sind Longitudinalwellen. Das bedeutet, die Bewegungsrichtung der an der Welle
beteiligten Teilchen entspricht der Ausbreitungsrichtung der Welle. Die Geschwindigkeit die-
ser Teilchen wird als Schallschnelle bezeichnet.
Mathematisch wird die Schallausbreitung mit der Wellengleichung beschrieben (siehe For-
mel 2.15 (Heckl u. Mu¨ller 1995, Seite 11)).
∂2pL
∂x2
+
∂2pL
∂y2
+
∂2pL
∂z2
=
1
c2L
· ∂
2pL
∂t2
(2.15)
Sie gilt in homogenen, ruhenden Medien. Die Beziehung hat ihre Gu¨ltigkeit bis ca. 130 dB.
Dabei stellen x, y, z die Raumkoordinaten dar, pL ist der Druck, t die Zeit und cL die Luft-
wellengeschwindigkeit.
Die Wellengleichung stellt den Zusammenhang zwischen der Schallschnelle und dem Druck
her. Wird die Wellengleichung fu¨r nur eine Frequenz betrachtet, dann la¨sst sie sich in die
Form
∆pˇ(ω) +
ω2
c2L
pˇ(ω) = 0 (2.16)
u¨berfu¨hren, wobei ω die Kreisfrequenz, pˇ den Wechseldruck und cL die Schallgeschwindigkeit
darstellt.
2.3.5 System Rad-Schiene
Von Remington ist das System Rad-Schiene als das fu¨r die Schallentstehung bedeutendste
Teil des Systems Eisenbahn erkannt und in eine Beschreibung analytischer Theorie u¨berfu¨hrt
worden (siehe Remington (1987)). Im Folgenden werden die wichtigsten Teile und Theorien
vorgestellt.
Remington geht von einer harmonischen Anregung zwischen Rad und Schiene aus. Er be-
schreibt die Vorga¨nge u¨ber die Impedanz. Daraus ergibt sich
YWR = YRV + w −
(
FV
KCW
)
+ r −
(
FV
KCR
)
. (2.17)
Dabei stellen YWR die gesamte Auslenkung, YRV die Schienenauslenkung, w und r die Rauig-
keitsverschiebung von Schiene und Rad, FV die Kra¨fte zwischen Rad und Schiene und KCW
bzw. KCR die Kontaktsteifigkeit von Rad und Schiene dar. Die Auslenkungen werden mit
Hilfe der Impedanzdefinition
Z =
F
v
(2.18)
in Impedanzen u¨berfu¨hrt. Z stellt die Impedanz, F eine Kraft und v eine Geschwindigkeit dar.
Von den beteiligten Bauteilen Rad, Schiene und Kontakt sind die Impedanzen berechenbar.
Sie werden in den na¨chsten Abschnitten beschrieben.
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2.3.5.1 Kontakt
Die Kontaktimpedanz berechnet sich u¨ber
ZC =
Kc
jω
. (2.19)
Dabei stellt jω die komplexe Kreisfrequenz und Kc die Kontaktsteifigkeit dar. Die Kontakt-
steifigkeit gehorcht folgendem Zusammenhang:
Kc =
3
2ξ
[(
4
3
E
1− ν2
)2
Pstat
4RwRR
Rw +RR
]1/3
. (2.20)
Dabei sind RR (Radius Rail) und RW (Radius Wheel) die Radien der Schiene und des Rads,
und Pstat ist die statische Belastung des Rads (siehe Remington (1987) und Abbildung 2.2).
Das ξ stammt aus dem Herz’schen Kontaktmodell und muss mit Hilfe der Tabelle 2.5 und
der Formel
φ = cos−1

∣∣∣ 1RW − 1RR ∣∣∣(
1
RW
+ 1
RR
)
 (2.21)
berechnet werden. In Abbildung 2.3 ist das Herz’sche Kontaktmodell dargestellt.
Tabelle 2.5: Die Gro¨ße von ξ in Abha¨ngigkeit von φ in der Herz’schen Formel
ξ φ
1.453 30
1.637 40
1.772 50
1.875 60
1.944 70
1.985 80
2.000 90
1.985 100
Es folgt eine kurze Gu¨ltigkeitsbetrachtung der Herz’schen Theorie aus (Feldmann 1986,
Seite 56):
• Es handelt sich um homogene, isotrope und vollkommen elastische Ko¨rper.
• Es handelt sich um eine statische Beru¨hrung.
• Die Ko¨rper haben dabei eine ideal glatte Oberfla¨che – es handelt sich um reibungsfreie
Beru¨hrung.
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• Es wird nur eine Normalpresskraft beru¨cksichtigt, d.h. hier: Beschra¨nkung auf die ver-
tikale (radiale) Richtung.
• Die maximal auftretende Druckspannung muss innerhalb der Elastizita¨tsgrenze liegen.
• Die maximal auftretende Druckspannung muss klein zu den (resultierenden)
Beru¨hrradien bzw. Abmessungen der beiden Ko¨rper sein.
• Die Theorie versagt bezu¨glich der Gro¨ße der Anna¨herung (Verformung) bei zweidimen-
sionalen Problemen, wie z.B. Walze/Walze oder Walze/Ebene.
Die Bedingungen werden in der Realita¨t nicht alle eingehalten, die Herz’sche Theorie wird
fu¨r die Beschreibung des Rad-Schiene-Systems u¨blicherweise verwendet (siehe Groß-Thebing
(1993)). Damit ist die Kontaktimpedanz bekannt.
Abbildung 2.2: Rad-Schiene Geometrie – a) Ansicht in Rollrichtung b) Seitenansicht (Quelle
Remington u. Webb (1996))
Abbildung 2.3: Kontaktfedern nach Herz zwischen Rad und Schiene (Quelle Remington u.
Webb (1996))
2.3.5.2 Kraftspektrum
Das auf das Rad bzw. auf die Schiene wirkende Kraftspektrum ergibt sich aus den Impe-
danzen. Aus der Definitionsgleichung (siehe Abschnitt 2.3.1) ergibt sich die Kraft. Durch
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geschicktes Kombinieren der Impedanzen la¨sst sich mit folgender Beziehung das Kraftspek-
trum ermitteln:
FV =
ZWRZRV (w˙ + r˙)
ZWR + ZRV − jωZWRZRV (1/KCR + 1/KCW ) (2.22)
Dabei stellen FV eine Kraft zur entsprechenden Geschwindigkeit V , ZWR die Impedanz des
Rads in radialer Richtung, ZRV die Impedanz des Gleises vertikal, w˙ und r˙ die Rauigkeiten
bezogen auf die Geschwindigkeit, ω die Kreisfrequenz und KCR, KCW die Kontaktsteifig-
keiten von Rad und Schiene dar. Damit ist das Kraftspektrum zwischen Rad und Schiene
berechenbar.
2.3.5.3 Schienenschwingungen
Die Schiene wird als kontinuierlich gelagerter, unendlicher Balken angesehen. Fu¨r diese Art
von Balken ist die vertikale Impedanz wie folgt gegeben:
ZRV = 2ρRAR(ωrRV cl)
1/2(1− j). (2.23)
Dabei ist ZRV die vertikale Impedanz, k der Radius der Drehung, cl die Longitudinalwellenge-
schwindigkeit des Stahls, rRV der Radius der vertikalen Dehnung, AR die Querschnittsfla¨che,
ρR die Dichte des Schienenmaterials und ω die Kreisfrequenz.
Fu¨r die horizontale Impedanz der Schiene gibt Remington folgende Lo¨sung:
ZRH = 2ρRAR(ωrRHcl)
1/2(1− j) (2.24)
wobei ZRH die horizontale Impedanz, rRH den Radius der horizontalen Dehnung, ρR die
Dichte des Schienenmaterials und ω die Kreisfrequenz darstellen (siehe Remington (1987)).
2.3.5.4 Radschwingung
Das Rad wird bei Remington (1987) als ein Masse-Feder-System aufgefasst. Dabei stellt die
Rad-Scheibe die Feder und der Rad-Kranz die Masse dar. Das ist sicherlich ein sehr verein-
fachtes Modell des Rads. U¨ber die Impedanzbetrachtung errechnet Remington eine globale
mittlere Oberfla¨chenschnelle, die dann in die Radschall-Betrachtung eingeht.
Eine weiterfu¨hrende Arbeit zu diesem Thema stellt Heiß (1986) vor. Seine Arbeit zeichnet
sich nicht nur durch einen experimentellen, sondern auch durch einen numerischen Teil und
eine gute Klassifizierung der Schwingungsformen der Eisenbahnra¨der aus.
Weitere Erkenntnisse vom drehenden Rad lieferte die Arbeit von Kose (1998). Er betrachtet
die Schwingungsformen des Eisenbahnrads unter den rotatorischen Einflu¨ssen. Die bei der
Rotation entstehenden Vera¨nderungen der Resonanzfrequenzen sind nicht allgemeingu¨ltig zu
beschreiben, doch im ha¨ufigsten Fall teilen sich die Resonanzpeaks auf und werden flacher.
Eine gute Vero¨ffentlichung fu¨r die Radschwingungen ist die von Kurze u. Horn (1990).
Sie entha¨lt unter anderem einige anschauliche Bilder von Radschwingungen eines ICE-
Triebkopfrads.
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2.3.5.5 Radschall
Nachdem eingangs das dynamische System beschrieben wurde und Schwingungen der Rad-
und Schienenoberfla¨che berechnet werden ko¨nnen, geht es bei Remingtons Theorie um die
Schallabstrahlung. Von ihm wird die Schallabstrahlung u¨ber die Gleichung
P = σAρLcLSv
2 (2.25)
berechnet. Dabei stellt σA den Abstrahlgrad, ρL die Dichte der Luft, S die schwingende
Fla¨che, cL die Schallgeschwindigkeit in der Luft und v die Oberfa¨chenschnelle des Ko¨rpers
dar. Das Ergebnis P , die Schallleistung, wird u¨ber das gesamte Rad bestimmt. Um daraus
auf den Schalldruck zu schließen, wird die Beziehung
p2(Φ) =
(
ρLcLP
2pir2
)
(2.26)
genutzt. Φ stellt den Abstrahlwinkel, P die Schallleistung, ρL die Dichte der Luft und r den
Abstand vom Ko¨rper dar (vergleiche Abschnitt 2.3.3.2). Die Abstrahlgrade werden fu¨r die
Schiene als zwei steife Zylinder und fu¨r das Rad als Scheibe angenommen (siehe Remington
(1976)).
2.3.5.6 Schallabstrahlung
Nachdem die Oberfla¨chenschwingungen der jeweiligen Bauteile bekannt sind, werden die Um-
welteinflu¨sse beru¨cksichtigt, und die ganze Rechnung wird auf eine Zugvorbeifahrt bezogen.
An Umwelteinflu¨ssen ko¨nnen die Reflexion des Bodens und dessen Beschaffenheit und der
Abstand in dem Modell beru¨cksichtigt werden. Zu guter Letzt wird ein Terzspektrum fu¨r
das Rad bzw. fu¨r die Schiene fu¨r eine Vorbeifahrt in einem bestimmten Abstand zur Schiene
berechnet. Die Beziehung fu¨r die Schiene lautet wie folgt
SPR(ω) = 10 log
(
N
2d
ρLc
2
L
p0
σRV (rF + rH)S
AV G
˙YRV
(ω)D(ω, d)
)
. (2.27)
Dabei ist SPR(ω) der Schalldruckpegel in dem entsprechenden Terzband, N die Anzahl der
Achsen des Zuges, d der Abstand zum Gleis, ρL die Dichte der Luft, cL die Schallgeschwin-
digkeit in der Luft, p0 der Bezugsschalldruckpegel und σRV der Abstrahlgrad der Schiene. rF
und rH sind die Ho¨hen der Gleisanlage, S
AV G
˙YRV
(ω) ist das gemittelte Terzband der vertikalen
Schienenschnelle u¨ber einer Zugvorbeifahrt, und D(ω, d) stellt die Erdbodeneinflu¨sse dar.
Die Terzba¨nder des Schalldruckpegels des Rads lassen sich ebenso mit
SPW (ω) = 10 log
(
N
2dV T
ρLc
2
L
p0
[
σWRAWRS
AV G
˙YWR
(ω) + σWAAWAS
AV G
˙YWA
(ω)
]
D(ω, d)
)
(2.28)
berechnen. Dabei stellt SPW (ω) den Schalldruckpegel des Terzbandes, N die Anzahl der
Achsen des Zuges, d den Abstand zum Gleis, V die Geschwindigkeit des Zuges, T die Vor-
beifahrzeit, ρL die Dichte der Luft, cL die Schallgeschwindigkeit in der Luft, p0 den Bezugs-
schalldruckpegel, σWR und σWA den Abstrahlgrad des Rads, AWR und AWA die Fla¨che des
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Rads, SAV G˙YWR
(ω) und SAV G˙YWA
(ω) das gemittelte Terzband der vertikalen Schienenschnelle u¨ber
einer Zugvorbeifahrt und D(ω, d) die Erdbodeneinflu¨sse dar.
Damit existiert eine Na¨herungsformel zur Abscha¨tzung der Schalldruckpegel bei einer Zug-
vorbeifahrt in Terzba¨ndern. Sie beruhen auf sehr vielen Erfahrungen und vor allen Dingen auf
Messungen zur Abscha¨tzung der Eingangsparameter.
2.4 Bewertung von Schallereignissen
Schallereignisse haben zwei Dimensionen. Diese sind der zeitliche Verlauf und die Fre-
quenzanteile des Schalls. Beide Dimensionen werden vom Menschen wahrgenommen und
haben ihre Grenzen, die individuell unterschiedlich sind. Beide Dimensionen werden in der
Messtechnik mehr oder weniger gut nachgebildet.
2.4.1 Zeitliche Bewertung
Grob kann gesagt werden, dass die zeitliche Bewertung der Messtechnik
”
FAST“ der
menschlichen Wahrnehmung entspricht.
2.4.2 Frequenzbewertung
Bei der technischen Frequenzbetrachtung ist eine gute U¨bereinstimmung nicht gegeben. Die
A-Bewertung orientiert sich nur an der Ho¨rschwelle. Das ist nur eine Anna¨herung an das
menschliche Ohr, die mit fru¨heren technischen Mitteln mo¨glich war.
Anfang der 80er Jahre stellte Zwicker (1982) sein geho¨rgerechtes Modell vor. Er nannte es
in Anlehnung an die damalige Einheit fu¨r den Schalldruckpegel
”
sone“. In Abbildung 2.4 ist
das sone-Modell dargestellt. Dabei ist der Frequenzumfang in Frequenzgruppen zusammenge-
fasst, die gro¨ßtenteils mit den Terzen u¨bereinstimmen. Interessant sind hierbei die gestrichelt
eingezeichneten
”
Schleppen“. Diese Schleppen werden an die jeweilige
”
Terz“-Ho¨he angelegt.
Die unterhalb der Schleppe liegenden Frequenzen werden vom Menschen nicht wahrgenom-
men, solange diese nicht u¨ber die gestrichelte Linie der Schleppe herausragen. Diesen Effekt
des menschlichen Ho¨rens machen sich die modernen Komprimierungsverfahren fu¨r Musik zu
Nutze.
Fu¨r die Frequenzbewertung bedeutet dies, dass es aus technischer Sicht sinnvoll ist,
Gera¨uschereignisse in Terzen zu betrachten. Dies kommt der menschlichen Wahrnehmung
am na¨chsten.
Das gilt, solange das Gera¨usch breitbandig ist. Bei
”
tonhaltigen“ Gera¨uschen mu¨ssen andere
Bewertungsverfahren herangezogen werden (siehe auch Normungsausschuss (1992)).
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Abbildung 2.4: Geho¨rgerechtes Bewertungsmodell (Quelle Zwicker (1982))
2.5 TWINS
TWINS (Track-Wheel Interaction Noise Software) ist ein Programm-Paket, das das gesamte
System Rad-Schiene mathematisch-analytisch beschreibt. Es hat sowohl strukturdynamische
als auch akustische Teilbereiche. Der maßgebliche Entwickler Thompson kann als Schu¨ler von
Remington bezeichnet werden. In einigen Teilen baut sein Modell auf das von Remington auf
(vergleiche Abschnitt 2.3). Thompson hat einige analytische Module von Remington durch
genauere FE-Modelle ersetzt (siehe Thompson u. Jones (2000)). Das Programm-Paket hat
eine mehr als 25-ja¨hrige Geschichte hinter sich und hat deshalb mehrere A¨nderungen erfahren,
die auch durch die Steigerung der Rechenleistung mo¨glich waren. Diese haben zur Erho¨hung
der Vorhersagegenauigkeit gefu¨hrt. In Abbildung 2.5 ist das Modell von TWINS dargestellt.
Rad und Schiene werden in einem FE-Modell dargestellt. Der Kontakt und das Modell sind
analytischer Natur und basieren auf dem Modell von Remington (siehe Remington (1976),
vergleiche Abschnitt 2.3.5.1).
Leider schweigen sich Thompson u. Jones (2000) u¨ber die Methode ihrer Schallabstrahlungs-
berechnung aus. In dem Artikel erwa¨hnen die Autoren mo¨gliche Methoden und geben unter
der Literatur-Nummer 54 auch die Quelle von TWINS an; doch die Literaturnummer 54 ist
lapidar mit einem “to be published“ versehen.
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Abbildung 2.5: U¨bersicht Modell Rollgera¨uschentstehung (Quelle Thompson u. Jones
(2000))
2.6 Numerische Verfahren
Die numerischen Verfahren ko¨nnen in zwei Bereiche unterteilt werden. Eines ist der struk-
turdynamische Teil, der hier nicht weiter behandelt werden soll, da er hinreichend bekannt
ist. Da der Ansatz fu¨r die akustische Berechnung nicht diesen Bekanntheitsgrad hat, wird
hier kurz auf die Formulierung der Ansatzfunktionen und deren Lo¨sung eingegangen.
2.6.1 Finite-Elemente Methode Akustik
Diese Formulierung wurde von Gladwell u. Zimmermann (1966) aufgestellt. Wie bei der
Strukturanalyse wird von einem harmonisch schwingenden System ausgegangen. Damit kann
die Wellengleichung als Ansatzfunktion gewa¨hlt werden (siehe Abschnitt 2.3.4). Ein akus-
tisches Element besitzt nur einen Freiheitsgrad, den Schalldruck. Als Ansatzfunktion wird
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p(x, y, z) = −ρL · c2Ldiv (uL) (2.29)
gewa¨hlt. Dabei stellt p den Schalldruck, ρ die Dichte der Luft, cL die Schallgeschwindigkeit
und u die Verschiebung dar (vergleiche Abschnitt 2.3.4).
2.6.1.1 Randbedingungen
Wichtig fu¨r die Lo¨sung der Gleichungssysteme sind die Randbedingungen, die in der akusti-
schen Modellierung mit einigen Problemen behaftet sind. Der einfachste Fall der schallharten
Wand mit totaler Reflexion kann wie folgt beschrieben werden:
U =
1
2
ρLc
2
L
∫
V
(divuL)
2dV,
T =
1
2
ρLc
2
L
∫
V
u2LdV.
(2.30)
Sehr viel komplizierter werden die Randbedingungen fu¨r das eigentliche Ziel: die Abstrahlung
von Oberfla¨chen. Hier wird zwischen Platten und Membranen unterschieden. Dabei wirkt
nicht nur der Ko¨rper durch seine Schallabstrahlung in die ihn umgebende Luft, sondern die
Vibration der Luft auch auf den Ko¨rper zuru¨ck. Fu¨r diese Randbedingungen werden von
Gladwell u. Zimmermann (1966) Lo¨sungen angegeben.
Ga¨nzlich andere Arten von Randbedingungen mussten fu¨r die Freifeld-Ausbreitung geschaffen
werden. Die Schallausbreitung im freien Feld birgt das Problem eines unendlich großen
Modells bzw. eines FE-Modells ohne Grenzen. Das ist nicht ohne weiteres lo¨sbar. Burnett
(1994) hat dieses Problem unter Zuhilfenahme spezieller spheroidaler Randelemente gelo¨st.
Diese Randelemente bergen jedoch die Schwierigkeit, dass sie durch nicht rein diagonal
besetzte Matrizen die klassischen Lo¨sungsalgorithmen u¨berfordern. Fu¨r die Lo¨sung dieser
Probleme sind schnelle Algorithmen, neue Ansa¨tze gefordert.
2.6.1.2 Betrachtungen
In kommerziell verfu¨gbaren Programmen hat sich die Freifeldausbreitung noch nicht etabliert,
abgesehen von dem Programm von LMS Sysnoise. Es gibt auf dem Markt der FE-Programme
nur einige, die es ermo¨glichen, akustische Berechnungen in geschlossenen Ko¨rpern durch-
zufu¨hren. Das liegt zum einen an dem geringen Interesse, zum anderen an einigen anderen
Problemen. Um in der FE-Berechnung eine gute Abbildung der Realita¨t zu erhalten, ist es
no¨tig, 6 Elemente pro Wellenla¨nge zu modellieren (siehe Fingberg (1990)). Der Frequenz-
umfang in der Akustik fu¨hrt es mit sich, dass Wellenla¨ngen von 17m bis 17mm betrachtet
werden mu¨ssen. Selbst wenn der obere Frequenzbereich auf 5000Hz eingeschra¨nkt wird, be-
tra¨gt die kleinste Wellenla¨nge 68mm. Die Folge sind sehr große Modelle oder eine sehr starke
Einschra¨nkung des Frequenzumfanges.
Bis jetzt ist die klassische
”
Finite Elemente Methode“ nicht optimal geeignet, akustische
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Berechnungen in einem vertretbar gu¨nstigen Rahmen durchzufu¨hren. Neue Ideen sind ge-
fragt. Damit sind nicht bessere Gleichungslo¨ser oder adaptive Elemente gemeint, sondern
eine Mathematik, die auf einfache Weise diese Probleme behandelt.
2.7 Da¨mpfung
Im Folgenden werden die Vorstellungen und die modellhafte Umsetzung von Da¨mpfung
erla¨utert und beschrieben.
2.7.1 Material-Da¨mpfung
Ein gutes Modell fu¨r die Material-Da¨mpfung eines Ko¨rpers liefern Cremer und Heckl (siehe
(Cremer u. Heckl 1982, Seite 165 ff.)). Bei der Forma¨nderung eines Ko¨rpers treten Spannun-
gen und Dehnungen auf. Bei einer periodischen Verformung entsteht eine Phasenverschie-
bung zwischen dem Spannungs- und Dehnungsverlauf. Diese Phasenverschiebung fu¨hrt zum
Verlust mechanischer Energie aus dem Schwingungssystem und damit zu einem Abklingen
der Schwingung. Ist die Phasenverschiebung sehr groß, wird viel Energie aus dem System
entnommen. Diese Energie wird in Wa¨rme umgewandelt. Die Frage ist, wie diese Phasen-
verschiebung erkla¨rt werden kann. In Abbildung 2.6 sind die Zeitverla¨ufe von Dehnung und
Abbildung 2.6: Dehnungs- und Spannungsverlauf bei einer Verformung (Cremer u. Heckl
1982, Seite 168)
Spannung fu¨r eine einmalige (links) und periodische (rechts) Verformung dargestellt.
Auffa¨llig ist in der linken Abbildung der Abfall der Spannung nach der Dehnung in einer be-
stimmten Zeit. Dieser Abfall kann damit erkla¨rt werden, dass die Moleku¨lstrukturen in dem
Ko¨rper sich durch das Verformen neu ordnen mu¨ssen. Nach der Neuordnung ist nicht mehr so
viel Spannung (Kraft) no¨tig wie im ungeordneten Zustand. Diese Neuordnung kostet Energie
und Zeit. Die dafu¨r beno¨tigte Zeit wird Relaxationszeit genannt. Sie ist materialspezifisch.
Die Relaxationszeit fu¨hrt bei einer periodischen Verformung des Ko¨rpers zu einer Phasenver-
schiebung zwischen Dehnung und Spannung. Je gro¨ßer die Relaxationszeit ist, umso gro¨ßer
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ist die Phasenverschiebung und damit die Energieumwandlung in Wa¨rme bzw. der Verlust
des Ko¨rpers von Schwingungsenergie.
Zur Verdeutlichung kann die Spannungs-Dehnungskurve herangezogen werden. In Abbil-
dung 2.7 ist diese fu¨r ein verlustbehaftetes Material dargestellt. Hierbei stellt die bei einer
Schwingung verloren gegangene Energie die Fla¨che der Ellipse dar.
Wv =
∮
σd² (2.31)
Der Verlustfaktor ist das Verha¨ltnis zwischen der verloren gegangen und zuru¨ckgewonnenen
Energie, der wie folgt definiert wird:
η =
Wv
2piWr
(2.32)
Dabei ist Wv die verloren gegangene Energie und Wr die zuru¨ckgewonnene Energie. Dieser
Abbildung 2.7: Spannungs-Dehnungskurve eines verlustbehafteten Mediums bei periodischer
Beanspruchung (η = 0,2) (Quelle (Cremer u. Heckl 1982, Seite 173))
Faktor gibt an, wieviel Energie in einer Schwingungsperiode in Wa¨rme umgewandelt wurde.
Es versteht sich von selbst, dass der Verlustfaktor frequenzabha¨ngig ist. Bei gro¨ßerer Anzahl
von Schwingungen in der Sekunde, also ho¨herer Frequenz, wird mehr Schwingungsenergie in
Wa¨rme umgewandelt.
Es ist nicht ohne weiteres mo¨glich, die in Wa¨rme umgewandelten Energien in einem solchen
schwingenden Ko¨rper zu messen. Deshalb muss eine anderen Methode angewendet werden,
um diesen Verlustfaktor zu bestimmen. U¨blicherweise wird der bei einer Resonanz entstehende
Frequenzpeak auf seine Halbwertsbreite (siehe Abbildung 2.8) vermessen. Die Beziehung
η =
b
f
(2.33)
fu¨hrt dann zum Verlustfaktor, wobei η den Verlustfaktor, b die Halbwertsbreite des Peaks
und f die Frequenz darstellt. Dabei darf die Da¨mpfung im Ko¨rper nicht zu klein oder zu groß
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sein. Bei zu kleiner Da¨mpfung kann eine Halbwertsbreite nicht mehr ermittelt werden. Bei
zu großer Da¨mpfung ist unter Umsta¨nden der Peak als solcher bzw. die Ausdehnung nicht
mehr zu erkennen. Von Mo¨ser (Heckl u. Mu¨ller 1995, Seite 43) stammt der Vorschlag, fu¨r
Abbildung 2.8: Messung Halbwertsbreite
sehr kleine Da¨mpfungen den Verlustfaktor
η =
2.2
f · T (2.34)
zu berechnen. Dabei stellt η den Verlustfaktor, f die Frequenz und T die Abklingzeit fu¨r
diese Frequenz des Ko¨rpers im Zeitbereich dar. Diese Methode ist auch fu¨r ungeda¨mpfte
Eisenbahnra¨der anwendbar (siehe Hecht u. Wiemers (1999)).
2.7.2 Andere Da¨mpfungsmodelle
Prinzipiell wird in der Modellvorstellung zwischen zwei Arten der Da¨mpfung unterschieden.
Da ist die viskose oder auch lineare Da¨mpfung bzw., wie schon beschrieben, die Mate-
rialda¨mpfung zu nennen, bei der die Da¨mpfung proportional zur Geschwindigkeit bzw. Fre-
quenz ansteigt. Diese geht auf Lord Rayleigh zuru¨ck und wird im englischen Sprachraum auch
Rayleigh-Da¨mpfung genannt (siehe Adhikari u. Woodhouse (2001a)). In der Simulation wird
sie durch eine Da¨mpfungsmatrix, die in das Gleichungssystem eingefu¨gt wird, repra¨sentiert.
In der Modellvorstellung symbolisiert diese Da¨mpfung eine Materialda¨mpfung.
Die zweite Da¨mpfungsart ist die nicht viskose Da¨mpfung. Diese wird auch trockene Rei-
bungsda¨mpfung genannt (siehe (Cremer u. Heckl 1982, Seite 230)). Die nicht viskose
Da¨mpfung besitzt keine proportionale Beziehung zur Geschwindigkeit. Sie beno¨tigt eine An-
fangskraft, die zur U¨berwindung innerer Reibung beno¨tigt wird, um wirksam zu werden. Diese
Da¨mpfungsart ist nicht einfach zu modellieren (siehe Adhikari u. Woodhouse (2001b)). In
der Vorstellung tritt sie auf, wenn die Da¨mpfung etwas mit Reibung zu tun hat. Deshalb
wird sie auch Coulomb-Da¨mpfer genannt (siehe Harris (2002)). Es ist gut vorstellbar, dass
zwei Ko¨rper zuna¨chst aneinander haften, bevor eine Bewegung einsetzt, die durch die noch
vorhandene Reibung zu einer Da¨mpfung fu¨hrt. Die Kraft, die aufgebracht werden muss, um
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die Haftung zu u¨berwinden, ist die Anfangskraft.
In der Realita¨t gibt es keine rein viskosen Da¨mpfer. Bei den als viskos bezeichneten Da¨mpfern
ist die Anfangskraft so gering, dass sie vernachla¨ssigt werden kann.
2.8 Absorber
Dieser Abschnitt befasst sich mit der Theorie der Absorber von schwingenden Ko¨rpern. Die
Schwingungsenergie wird in Wa¨rme umgewandelt. Nach der Betrachtung der mathematischen
Grundlagen werden kommerzielle Absorber vorgestellt und deren Wirkungsmechanismen auf-
gezeigt.
2.8.1 Funktionsweise von Absorbern
Im Folgenden werden die Funktionsprinzipien und die mathematische Darstellbarkeit verschie-
dener Absorbertypen behandelt.
2.8.1.1 Beschichtete Platten
Die einfachste Mo¨glichkeit, einen schwach geda¨mpften Ko¨rper zu beda¨mpfen, ist, ihn ge-
schickt mit stark geda¨mpften Materialien zu verbinden. In der theoretischen U¨berlegung ist
es am einfachsten, eine mit Da¨mpfermaterial beschichtete Platte zu betrachten. So auch bei
Abbildung 2.9: Beschichtete Platte (Quelle Cremer u. Heckl (1982))
Cremer u. Heckl (1982). In Abbildung 2.9 ist eine solche Platte schematisch dargestellt.
Der Verlustfaktor des Gesamtsystems la¨sst sich mit
ηB = η2
E2d2a
2
B
(2.35)
berechnen, wobei E der Realteil des komplexen E-Moduls, η2 der Verlustfaktor des aufge-
brachten Materials, d2 die Sta¨rke des aufgebrachten Materials und a der Mittenabstand ist.
Die Biegesteifigkeit B ist mit
B =
E1d
3
1
12
+ E2d2a
2 (2.36)
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anzunehmen. Dabei stellen E1 und E2 das jeweilige E-Modul, d1 und d2 die Sta¨rke der Ma-
terialien und a den Mittenabstand dar.
Die aufgebrachten Materialien ko¨nnen in Form von Entdro¨hnfarbe oder aufgeklebten Kunst-
stoffen ihre Wirkungsweise entfalten. Die Wirkungsweise des Belages ist unspezifisch in der
Frequenz. Verbessern la¨sst sich die Wirkung, indem zwischen zu da¨mpfendem Ko¨rper und
dem Entdro¨hnbelag eine Art Abstandshalter vorgesehen wird. Dadurch vergro¨ßert sich der
Abstand a und damit auch der gesamte Verlustfaktor. In Abbildung 2.10 ist der Verlust-
faktor fu¨r verschiedene Modifikationen in einem Diagramm dargestellt. Bei a¨hnlicher Lon-
Abbildung 2.10: Verlustfaktoren beschichteter Platten (Quelle (Cremer u. Heckl 1982, Seite
215))
gitudinalwellenla¨nge im aufgebrachten Material kann mit der Biegewellenla¨nge in dem zu
da¨mpfenden Ko¨rper eine Art Koinzidenz eintreten. Das bedeutet, die Wirkung der Da¨mpfung
ist bei dieser Frequenz nicht sehr gut. Bei gut ausgewa¨hltem Da¨mpfungsmaterial liegt die
Koinzidenz-Frequenz sehr hoch.
2.8.1.2 Mehrfach beschichtete Platten
Eine Mo¨glichkeit, die Wirkung einfach beschichteter Platten zu verbessern, ist, eine Deck-
schicht auf das Da¨mpfungsmaterial zu bringen. Die Wirkungsweise einer solchen Konstruktion
ist eine ga¨nzlich andere als bei den einfach geschichteten Platten. Die Da¨mpfungsmaterialien
werden nun auf Schub beansprucht. Das erfordert auch eine andere Art des Materials. Die
unspezifische Wirkung in der Frequenz geht verloren.
Der optimale Verlustfaktor wird durch die Beziehung
ηopt =
3
2
E3d3
E1d1
η2
(1 +
√
1 + η22)
(2.37)
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bestimmt, wobei E die E-Module der beteiligten Materialien, η die Verlustfaktoren der Ma-
terialien und d die Sta¨rke der einzelnen Schichten symbolisiert.
Wie zu erkennen ist, wird der optimale Verlustfaktor durch die beiden E-Module und Sta¨rken
der Deckschichten bestimmt. Die Abbildung 2.11 erla¨utert die einzelnen Indizes.
Abbildung 2.11: Beschichtete Platte mit Deckschicht (Quelle (Cremer u. Heckl 1982, Seite
216))
2.8.1.3 Schwingungsda¨mpfung durch Resonanzzungen
Ende der 70er Jahre wurde von Raquet u. Schneider (1979) ein Absorberprinzip fu¨r Eisen-
bahnra¨der vorgeschlagen. Das Prinzip beruht auf einem Absorber, der mit unterschiedlich
starken Zungen ausgeru¨stet ist. Zwischen den Zungen befindet sich elastisches Material mit
hohem Verlustfaktor (siehe Abbildung 2.12 ). Der Absorber wird auf einen zu da¨mpfenden
Ko¨rper aufgeschraubt. Schwingt nun der Ko¨rper, schwingen die Zungen mit. Durch das
Elastomer wird den Zungen die Schwingenergie entzogen und in Wa¨rme umgewandelt. Die
Zungen mu¨ssen auf den zu da¨mpfenden Ko¨rper im Frequenzbereich abgestimmt sein. Durch
unterschiedlich starke Zungen wird ein Mitschwingen bei unterschiedlichen Frequenzen und
damit eine breitbandige Wirkung in der Frequenz erzielt bzw. werden verschiedene Frequen-
zen beda¨mpft.
Inzwischen sind einige nach diesem Prinzip arbeitende Absorber fu¨r Eisenbahnra¨der und Schie-
nen auf dem Markt (vergleiche Abschnitt 2.8.2).
2.8.1.4 Fu¨gestellenda¨mpfung
Es ist zu beobachten, dass durch eine Fu¨gestelle in einem System Da¨mpfung entsteht. Diese
Da¨mpfung wird als Fu¨gestellenda¨mpfung bezeichnet. Sie kann laut Cremer (Cremer u. Heckl
1982, Seite 230) gu¨nstigstenfalls einen Verlustfaktor von 10−2 verursachen. Heckl und Mu¨ller
erkla¨ren diesen Effekt mit Gas-Pumping, trockener Reibung (Mikroslip), Schmierfilmreibung
oder Schu¨ttung (Heckl u. Mu¨ller 1995, Seite 589). Vorstellbar ist ein Reiben der beiden
gegenu¨berliegenden Fla¨chen, die dann durch diese Reibung die Schwingenergie mindern und
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in Wa¨rme umsetzen.
Diese Reibung kann durch Schaffung von Hohlra¨umen ku¨nstlich erho¨ht werden, die dann
mit Granulat gefu¨llt werden. Das Granulat versta¨rkt die Reibung im System, indem die ver-
gro¨ßerte Oberfla¨che der Granulatteilchen Reibung aneinander verursacht. Diese Effekte sind
theoretisch noch nicht vollsta¨ndig durchdrungen und beinhalten ganze Forschungsgebiete.
Deshalb finden sie hier zwar Erwa¨hnung, werden aber nicht weiter ausgefu¨hrt.
2.8.2 Absorbertypen
In den na¨chsten Jahren wird Stahl das Material fu¨r Eisenbahnra¨der sein. Das trifft vor allem
im Gu¨terverkehr zu, da die Tendenz zu ho¨heren Achslasten und Fahrgeschwindigkeiten geht
und damit zu einer ho¨heren Belastung des Rads. Stahl hat die Eigenschaft, einen kleinen
Verlustfaktor zu besitzen und damit einen geringen Teil der aufgenommenen Schwingenergie
selbst in Wa¨rme umzuwandeln. Bei eigenen Messungen wurden Werte von 2− 8 · 10−4 fu¨r η
ermittelt (siehe Hecht u. Wiemers (1999)).
Jedes Material besitzt eine innere Da¨mpfung bzw. eine innere Reibung, die dafu¨r verant-
wortlich ist, welche Menge von der Schwingenergie in einem bestimmten Zeitraum abgebaut
wird. Das kann fu¨r kleine η mit der Formel 2.34 berechnet werden (siehe (Heckl u. Mu¨ller
1995, Seite 43) Abschnitt 2.8.1).
Um die Da¨mpfung von Stahl zu erho¨hen, werden verschiedene Methoden angewendet. Diese
Methoden spiegeln sich in den vielfa¨ltigen Auspra¨gungen der vorhandenen Absorber wider.
Die Wirkungsweise der Da¨mpfer ist sehr unterschiedlich. Im Folgenden sind die Absorber
genannt und wird, soweit bekannt, auch ihre Wirkung dargestellt.
Tabelle 2.6: Zusammenfassung speziell entwickelter Da¨mpfer und Absorber fu¨r Eisen-
bahnra¨der
◦ Radscheibenblende
◦ Entdro¨hnung
◦ Sandwiches
◦ Resonanzzungenabsorber [Zungenabsorber (Rad-Scheibe oder Rad-Kranz)]
◦ Sichelabsorber (Fa¨cher)
◦ Blockabsorber
◦ Reibringe
◦ Reibstifte
◦ Reibminderung durch Kupferlo¨sung
2.8.2.1 Radscheibenblenden
Im eigentlichen Sinne ist die Radscheibenblende kein Absorber. Sie sei nur der Vollsta¨ndigkeit
halber hier erwa¨hnt. Die Radscheibenblende ist eine Art Schallda¨mmer, der vor die Rad-
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Scheibe montiert wird und dann die Schallemissionen der Scheibe da¨mmen soll. Hauck (1994)
gibt eine Pegelminderung von bis zu 4 dB (A) an.
2.8.2.2 Entdro¨hnung
Das Entdro¨hnen der Laufra¨der ist eine einfache Methode, um die Schwingungen der Rad-
Scheibe zu beda¨mpfen. Die Rad-Scheibe wird mit einem Entdro¨hnmaterial beklebt oder
bestrichen. Dafu¨r kommen verschiedene Produkte in Frage. Das Bekleben der Rad-Scheiben
muss so geschehen, dass die Risserkennung der Laufra¨der nicht beeinflusst wird. Deshalb kann
die Entdro¨hnung nur von der Ru¨ckseite des Rads aufgebracht werden, da die Sichtkontrolle
von der Vorderseite geschieht. Es sind keine eindeutigen Schalldruckpegelminderungen fu¨r
die Entdro¨hung in der Literatur zu finden.
2.8.2.3 Sandwiches
Bei den so genannten Sandwichabsorbern wird ein Elastomer mit einer Stahldeckschicht
auf das Rad aufgebracht. Der Absorber reduziert die Oberfla¨chenschnellen durch Schubver-
formung des Elastomers (vergleiche Abschnitt 2.8.1.2). Diese Absorber werden auf der
Rad-Scheibe eingesetzt. Nachteilig ist, dass das Elastomer eine Wa¨rmeisolierung darstellt
und damit der Sandwichabsorber nur bedingt fu¨r Klotzbremsen geeignet ist. Die Wirkung
ist spezifisch in der Frequenz. Es ko¨nnen nur Frequenzen gemindert werden, die als Ober-
fla¨chenschnellen auftreten. Das sind die Biegewellen auf der Rad-Scheibe. Dehn- oder Schub-
wellen ko¨nnen mit dieser Methode nicht beda¨mpft werden. Die Biegewellen sind allerdings
fu¨r die Schallabstrahlung verantwortlich. Laut Literatur (Volf (1995)) kann sich durch einen
Sandwichabsorber eine Schalldruckpegelminderung von 3 bis 6 dB ergeben.
2.8.2.4 Resonanzzungenabsorber
Abbildung 2.12: Radschallabsorber (Quelle Raquet (1982))
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Dieser Absorbertyp wird auch Resonanzabsorber genannt. Er besteht aus einem Paket von
Stahlplatten, die – durch Distanzstu¨cke auseinander gehalten – frei schwingen ko¨nnen (siehe
Abbildung 2.12). Die Stahlplatten sind auf die Eigenfrequenzen des Rads abgestimmt. Da-
durch nehmen sie die Schwingenergie des Rads auf (Tilgerwirkung). Zwischen den Stahlplat-
ten wird u¨blicherweise ein Elastomer verpresst, das die Schwingung der Stahlplatten beda¨mpft
und diese in Wa¨rme umsetzt. Je nach Anwendungsort (Rad-Scheibe oder Rad-Kranz) wird
das Kurvenkreischen oder das Rollgera¨usch vermindert. Die Absorber haben eine frequenz-
spezifische Wirkung auf die Eigenschwingungen des Rads.
Probleme treten mit zunehmendem Verschleiß der Ra¨der auf, da die Absorber nicht mehr auf
die Eigenschwingungen des Rads abgestimmt sind, wenn die Ra¨der reprofiliert werden. Des-
halb sollten diese Absorbertypen etwas breitbandiger ausgelegt werden. Nach der Literatur
(Friedrich-Krupp (1978)) mindert dieser Absorbertyp je nach Geschwindigkeit und Rauigkeit
bis zu 7 dB (A).
2.8.2.5 Blockabsorber
Eine weiterer Absorber, der nach dem Prinzip der Kombination von Stahlteilen mit
Da¨mpfungsmaterial arbeitet, ist der Blockabsorber der Firma Schrey & Veit. Er besteht
aus auf zwei Bolzen abwechselnd aufgesteckten Stahlplatten und Gummielementen (siehe
Abbildung 2.13). Der Absorber wirkt frequenzspezifisch und muss an das Rad akustisch
angepasst werden. Wie bei allen spezifisch wirkenden Absorbern, ist auch fu¨r ihn problema-
tisch, dass das Rad durch den Verschleiß verstimmt wird (vergleiche Abschnitt 2.8.2.4).
Die Schalldruckpegelminderung betra¨gt nach Aussage der Firma Schrey & Veit ca. 3 dB.
Abbildung 2.13: VICON-RASA Absorber (Quelle Schrey (2000))
2.8.2.6 Sichelabsorber
Die Firma GHH bietet eine Absorberart an, die wohl wegen ihrer Form als Sichelabsorber
bezeichnet wird. Der Absorber besteht aus einem dreieckigen Blech. Dieses Dreieck ist an
einer Kante mit Schlitzen versehen. Mit der ungeschlitzen Kante wird der Absorber mit dem
Rad-Kranz verschraubt. Die Wirkung des Sichelabsorbers ist frequenzspezifisch und muss
auf das Rad abgestimmt sein. Sie begru¨ndet sich auf die Tilgerwirkung der Blechstreifen
unterschiedlicher La¨nge. Wie bei den beiden vorhergehenden Absorbern besteht hier das
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Problem der Verstimmung durch Verschleiß (vergleiche Abschnitt 2.8.2.5 und 2.8.2.4).
U¨ber die Schalldruckpegelminderung ist in der Literatur nichts zu finden.
2.8.2.7 Reibringe
Eine weitere Methode, die Schwingungsenergie zu da¨mpfen, besteht darin, am Rad einen
mit Stahlkies gefu¨llten Hohlko¨rper anzubringen. Dieser Hohlko¨rper wird in einen Falz am
Rad eingelegt oder geklebt. Dabei ist der Wirkmechanismus darin zu sehen, dass die Stahl-
kiesteilchen durch Reibda¨mpfung die Schwingenergie vernichten. Aus eigenen Messungen ist
bekannt, dass die eingelegten Reibringe einen ho¨heren Verlustfaktor des Rads zur Folge ha-
ben als die geklebten. Es liegt nahe zu vermuten, dass die Wirkung der Fu¨gestellenda¨mpfung
zwischen Rad und Reibring eine ho¨here Da¨mpfung in dem System Rad darstellt als die Stahl-
kiesteilchen untereinander (vergleiche Abschnitt 2.8.1.4).
Die Wirkung der Reibringe ist unspezifisch in der Frequenz auf die Oberfla¨chenwellen, die
an dem Ort des Ringes vorhanden sind, beschra¨nkt. U¨blicherweise werden die Reibringe am
Rad-Kranz montiert. Es sind keine Literaturstellen u¨ber die Pegelminderung dieser Maßnahme
bekannt.
2.8.2.8 Reibstifte
An einigen Lokomotiven sind so genannte Reibstifte angebracht. Sie bestehen aus einem
weicheren Material als dem Radstahl und geben beim Fahren ein wenig Material auf die Rad-
lauﬄa¨che ab. Diese Reibstifte sollen ein Makroschlupfpfeifen der Lokomotiven verhindern.
Sie sind nicht als eine generelle Schwingungsminderung am Fahrzeug zu sehen. Durch den
Materialauftrag a¨ndern die Reibstifte die Kontaktverha¨ltnisse so gu¨nstig, dass das Schwin-
gen der Laufra¨der, welches sich durch Pfeifen a¨ußert, bei Makroschlupf unterbleibt. Diese
Schwingung beruht auf dem Stick-Slip-Effekt.
2.8.2.9 Reibminderung durch Kupferlo¨sung
A¨hnliches gilt fu¨r eine Kupferlo¨sung, die auf die Lauﬄa¨chen gegeben wird und zwei Effekte
haben soll. Zum einen soll das Kurvenkreischen unterbunden werden, was auf die Minde-
rung des Stick-Slip-Effektes zuru¨ckzufu¨hren ist. Zum anderen soll sich die Standzeit fu¨r das
Radprofil erho¨hen. Das kann durch die Herabsetzung der Querschlu¨pfe durchaus bewirkt
werden.
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3 Modell dieser Arbeit
Im Folgenden wird das in der Arbeit verwendete Modell zur Schallabstrahlungsrechnung der
Eisenbahnra¨der vorgestellt. Es besteht insgesamt aus sechs Ebenen und beinhaltet Theorien
aus der Strukturmechanik, Laufdynamik und Akustik. Nach einer Einleitung wird auf die
verschiedenen Gebiete eingegangen.
3.1 Rollgera¨uschmodell
Abbildung 3.1: Modell Rad-Schiene
In Abbildung 3.1 ist das in dieser Arbeit entwickelte Rollgera¨uschmodell in einer Skizze
dargestellt. Dabei ist im Hintergrund in grauer Farbe die Realita¨t skizziert.
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3.1.1 Realita¨t
Der graue Radsatz mit dem Gleis und dem angedeuteten Wagenkasten stellt die Realita¨t im
Gegensatz zum Radmodell dar. Im Folgenden wird kurz auf das Modell und den Unterschied
zur Wirklichkeit eingegangen. Die Skizze stellt das Problem zweidimensional dar. In der
Realita¨t sind in einem Drehgestell zwei Radsa¨tze beteiligt, die in diesem Fall hintereinander
liegen. Die beiden Radsa¨tze werden durch die diskontinuierliche Lagerung der Schiene durch
die Schwellen unterschiedlich angeregt. Diese Anregung unterscheidet sich im Zeitverlauf
stark. Die Ra¨der strahlen nach beiden Seiten Schall ab, der sich bei ca. 630Hz durch eine
gegenphasige Schwingung der beiden gegenu¨berliegenden Rad-Scheiben auslo¨schen kann
(siehe (Kurze u. Horn 1990, Seite 175)). Auch kommt es zu einem so genannten akustischen
Kurzschluss zwischen der Vorderseite und Ru¨ckseite des Rads. Zusa¨tzlich werden in der
Realita¨t Schallwellen am Erdboden reflektiert und erho¨hen dadurch den Schalldruckpegel an
dem Empfa¨ngermikrofon.
3.1.2 Modell
Im Gegensatz dazu stellt das schwarz skizzierte Modell die Bereiche dar, denen sich
diese Arbeit widmet. Es wird ein Rad betrachtet. Die Eigenfrequenzen, die durch die
Achse und die Ankopplung an das zweite Rad entstehen, entfallen. Die wichtigsten dieser
Eigenfrequenzen liegen im Allgemeinen unter 1000Hz und fallen damit unter die Grenze
des Schallabstrahlungsmodells. Dieses eine Rad wird durch eine Kraft angeregt, die
aus einem kontinuierlich gelagerten Balken berechnet wurde. Dadurch fallen die zeitlichen
Schwankungen im Verlauf der Kraftanregung weg, die durch die Schwellen verursacht werden.
3.1.2.1 Gu¨ltigkeitsbereich
Der von dem Modellrad abgestrahlte Schall kann sich in dem verwendeten Schallmodell nur
nach einer Seite des Rads hin ausbreiten. Das Rad ist quasi in einer Wand eingebaut. Das
wird durch die beiden Linien nach oben und unten angedeutet. Die Verminderung des Schall-
druckpegels durch den akustischen Kurzschluss am Empfa¨nger wird nicht beru¨cksichtigt.
Wann dieser Effekt eintritt, ha¨ngt von der Gro¨ße des Rads ab. Bei einem Durchmesser von
920mm tritt der akustische Kurzschluss bei Frequenzen unter ca. 1000Hz auf. Bedingt
durch die geometrische Gro¨ße des Rads werden Frequenzen oberhalb von ca. 1000Hz
abgestrahlt. Schwingungen an den Außenbereichen des Rads, in diesem Fall am Spurkranz,
ko¨nnen auch oberhalb von 1000Hz nicht abstrahlungsfa¨hig sein, da hier ein lokaler Ausgleich
zwischen Vorder- und Ru¨ckseite eintreten kann. Deshalb ist das akustische Modell generell
erst ab ca. 1000Hz gu¨ltig.
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3.1.2.2 Schiene
Die Betrachtung der Frequenz steht im Einklang mit der akustischen Vernachla¨ssigung der
Schiene. Die relevanten von der Schiene abgestrahlten Frequenzen liegen im Bereich bis
1000Hz, abgesehen von der Pined-Pined-Mode, die u¨blicherweise bei ca. 1500Hz liegt, je
nach Zwischenlagensteifigkeit und Schwellenabstand. Das verwendete Schallabstrahlungsmo-
dell ist nicht in der Lage, die Schienenabstrahlung zu bewerten, da die Schiene im Vergleich
zum Rad ein viel kleinerer Ko¨rper ist. In den fu¨r die Schiene wichtigen Frequenzen wu¨rden
die Schalldruckpegel durch das Modell u¨berbewertet werden, da der akustische Kurzschluss
nicht betrachtet werden kann, der bei den relevanten Schienenfrequenzen zwangsla¨ufig
eintritt (dazu siehe auch Abschnitt 3.1.4).
3.1.2.3 Randbedingungen
Im verwendeten Modell wird die Reflexion oder Absorption von bestimmten Frequenzen
des Erdbodens zwischen Sender und Empfa¨nger nicht beru¨cksichtigt. Das Modell ist spe-
ziell fu¨r das ihm zugedachte Aufgabengebiet entwickelt. Es soll nicht Schallmessungen von
Schienenfahrzeugen nachvollziehen, sondern ein Tool darstellen, mit dem Radgeometrien und
Da¨mpfungsmaßnahmen am Rad untersucht werden ko¨nnen. Fu¨r diese Untersuchung wurden
alle Randbedingungen wie Radsatz, Schotterabsorption, Bodenreflexion und Schienenschwin-
gungen, die bei jedem Rad gleich wa¨ren, weggelassen.
Es muss allerdings auf eine Schwierigkeit bezu¨glich der Schienenschwingungen und damit in
Bezug auf die Schallabstrahlung der Schiene hingewiesen werden. Rad und Schiene sind durch
einen Kontaktfilter miteinander gekoppelt. Jede Maßnahme am Rad hat eine Ru¨ckwirkung
auf die Schiene und dann wieder auf das Rad. Ein stark beda¨mpftes Rad wird auch die Schie-
ne mitbeda¨mpfen. Da die Schallabstrahlung der Schiene nicht beru¨cksichtigt wird, entstehen
dadurch kleinere Ungenauigkeiten in der anregenden Kraft. Dazu mehr in Abschnitt 3.1.3.1.
3.1.3 Rechengang
In der Abbildung 3.2 wird der Rechengang der Simulation schematisch dargestellt und
erla¨utert. Am Anfang steht die Modellierung eines Eisenbahnrads als FE-Modell. Zusa¨tzlich
zu dem FE-Modell werden die Oberfla¨chendaten aus dem Modell ausgelesen. Es ist mo¨glich,
Teilfla¨chen des Ko¨rpers zu bestimmen und von diesen getrennt die Schallabstrahlung zu be-
rechnen. Unter bestimmten Voraussetzungen kann es sinnvoll sein, z.B. den Rad-Kranz und
die Rad-Scheibe getrennt voneinander zu betrachten. Dazu mehr im Abschnitt 4.4. Die
Fla¨cheninformationen werden spa¨ter fu¨r die Schallabstrahlungsrechnung beno¨tigt.
Mit diesem FE-Modell wird zuerst eine komplexe Modalanalyse durchgefu¨hrt, die die Ei-
genfrequenzen des Rads liefert und außerdem eine Kontrolle des FE-Modells darstellt. Die
Eigenfrequenzen werden dazu verwendet, um in einem zweiten Schritt eine
”
direct frequen-
cy response“-Analyse durchzufu¨hren. Aus Genauigkeits- und Zeitgru¨nden wurden bei der
Responsanalyse nur die Eigenfrequenzen zugrunde gelegt. Alle anderen Frequenzen werden
nicht beru¨cksichtigt. Weil das Rad nur in den Eigenfequenzen schwingen wird und daher nur
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Abbildung 3.2: Schema der Modellierung
in diesen Frequenzen Schall abstrahlen kann, fu¨hrt dieses Vorgehen zu keinem gro¨ßeren Feh-
ler. Dazu wird zusa¨tzlich als anregende Kraft ein Kraftspektrum der in das Rad eingeleiteten
Kraft beno¨tigt (siehe Abschnitt 3.1.3.1).
Die Frequenzantwortrechnung gibt mit den aufgearbeiteten Oberfla¨chendaten als Ergebnis die
komplexen Oberfla¨chenschnellen des Rads zuru¨ck. Mit der Oberfla¨cheninformation und der
Radgeometrie werden in einem selbst geschriebenen Programm die relevanten Oberfla¨chen
und deren Lage im Raum erzeugt. Dabei werden die Oberfla¨chen auf eine Ebene projiziert.
Dies ist fu¨r das Abstrahlungsmodell erforderlich (siehe Abschnitt 3.1.4).
Die Ausgabe der Frequenzantwort und die Oberfla¨cheninformationen werden in einem weite-
ren selbst entwickelten Programm dazu verwendet, ein Schallfeld in einer zu wa¨hlenden Ent-
fernung zu berechnen. Sowohl die Frequenzantwort als auch die Schallabstrahlungsrechnung
erfolgt im Frequenzbereich. Die Ausgabe der Schallabstrahlungsrechnung unterteilt sich in die
Schallfelder der einzelnen Frequenzen und in ein
”
Summenschallfeld“ (siehe Anhang A.1).
3.1.3.1 Rad-Schiene-Kraft
Das Kraftspektrum zwischen der Schiene und dem Rad stellt die wichtigste Eingangsgro¨ße
fu¨r die Schnellenberechnung des Rads dar. Der hier verwendete Ansatz wurde von Remington
(1987) entwickelt. Das Kraftspektrum ha¨ngt im Wesentlichen von der Rauigkeit der Schiene,
der Radlauﬄa¨che und von der Geschwindigkeit des Rads auf die Schiene ab. Fu¨r die
Berechnung des Kontaktfilters werden zusa¨tzlich die Aufstandskra¨fte und die Radien der
sich beru¨hrenden Ko¨rper (Rad und Schiene) beno¨tigt. In Verbindung mit der Arbeit von
Feldmann (1986) ergibt sich die fu¨r diese Arbeit verwendete Theorie fu¨r die Herleitung
des Kraftspektrums. In Abbildung 3.3 sind alle Eingangskraftspektren der verwendeten
Eisenbahnra¨der dargestellt. Um die Rechnung im FEM-Programm zu ermo¨glichen, wurde
ein Einheitskraftspektrum, bezeichnet mit Kraftspektrum, entwickelt. Dieses Kraftspektrum
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Abbildung 3.3: Rad-Schiene-Kra¨fte aller verwendeten Ra¨der
repra¨sentiert eine Summenrauigkeit von -10 dB (rel. 1µm) und eine Geschwindigkeit
von 100 km/h. Dies la¨sst sich dann in das FEM-Programm implementieren und wird im
Folgenden fu¨r alle Ra¨der verwendet.
Dieses vereinfachte Kraftspektrum, die dicke schwarze Linie in Abbilung 3.3, beru¨cksichtigt
nicht die Kraftspitzen nach oben und die Krafteinbru¨che unten, die in der Abbildung zu
sehen sind. Diese Spitzen enthalten wenig Energie, die in Schwingenergie umgewandelt
werden kann. Das Rad wird in seinen Eigenformen schwingen, dies ha¨ngt nur bedingt von
dem eingeleiteten Kraftspektrum ab.
Der Weg auf dieses Kraftspektrum wird wie folgt skizziert:
Definition Der Ansatz scha¨tzt die eingeleitete Kraft u¨ber die Punktadmitanz
y =
v
F
(3.1)
ab. Dabei stellt y die komplexe Admitanz, v die komplexe Schnelle und F die komplexe
Kraft dar. Umgestellt kann aus der komplexen Schnelle und der komplexen Admitanz in
53
3 Modell dieser Arbeit
Abha¨ngigkeit von der Frequenz die frequenzabha¨ngige Kraft mit
Fges(f) =
vr(f)
yges(f)
(3.2)
berechnet werden. Dabei setzt sich die Admitanz yges(f) aus den Summen der einzelnen
Admitanzen ys fu¨r die Steifigkeitsadmitanz, yr(f) fu¨r die Schienenadmitanz und yw(f) fu¨r
die Radadmitanz zusammen. Die Schnelle am Aufstandspunkt vr wird in Abschnitt 3.1.3.1
hergeleitet.
yges(f) = ys(f) + yr(f) + yw(f) (3.3)
Schienenimpedanz Die Schiene wird als kontinuierlich gelagerter unendlicher Balken
verstanden. Daraus ergibt sich folgender Ansatz fu¨r die Schiene:
Die Impedanz der Schiene wird durch folgenden Ausdruck berechnet:
Zr = 2ρRAR
√
ωrRcL(1− j). (3.4)
Dabei ist AR die Querschnittsfla¨che, cL die Longitudinalwellengeschwindigkeit von Stahl, ρR
die Dichte vom Schienenstahl und rR der Aufstandspunkt des Rads.
Die Admitanz ergibt sich aus dem Kehrwert der Impedanz
yr =
1
Zr
. (3.5)
Admitanz Rad Die Beweglichkeit des Rads wird mit Hilfe eines FE-Programmes aus
den Radmodellen errechnet. Dabei fehlen abweichend zum Radsatz die Eigenfrequenzen der
Achse (siehe Abschnitt 3.1.1).
Admitanz Kontaktsteifigkeit Um die Admitanz der Kontaktsteifigkeit zwischen Rad und
Schiene zu berechnen, muss zuerst die Kontaktsteifigkeit bestimmt werden. Das geschieht
mittels des Ansatzes von Remington (1987) wie in Abschnitt 2.3.5.1.
Das Admitanzspektrum ergibt sich dann aus:
ys =
jω
Kc
. (3.6)
Dabei stellt ys die komplexe Admitanz der Kontaktsteifigkeit, jω die komplexe Kreisfrequenz
und Kc die komplexe Kontaktsteifigkeit dar.
Schnelle Fu¨r das Schnellespektrum wurde ein Ansatz aus der Arbeit von Feldmann (1986)
gewa¨hlt und angepasst. Die Rauigkeit ist der wichtigste Parameter bei der Bestimmung der
Schnelle. In Abbildung 3.4 sind gemessene Rauigkeiten mit dem Grenzwert der ISO 3095
dargestellt.
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Abbildung 3.4: Vergleich gemessener Rauigkeit von Dings u. Dittrich (1996) mit Grenzwert
ISO 3095
Um die Simulation mit einer Messung zu vergleichen, muss die Rauigkeit bekannt sein.
Leider liegen die Rauigkeiten der zur Verfu¨gung stehenden Messungen nicht vor. Da die
Vergleiche mit einer Messung durchgefu¨hrt wurden, bei der ein sehr glattes Rad eingesetzt
worden war, wird die Rauigkeit mit -10 dB durch Parameteranpassung mit den gemessenen
Oberfla¨chenschnellen des Rads bei der Fahrt angenommen. Die Summenrauigkeit wurde u¨ber
die an der Rad-Scheibe gemessenen Schnellen angepasst. Das ist die Summenrauigkeit von
Rad und Schiene. Sie kann mit dem einfachen Ansatz
vr = ∆z · VZug
λ
2 · pi (3.7)
ermittelt werden, wobei VZug die Fahrzeuggeschwindigkeit des Zuges, λ die Wellenla¨nge der
Rauigkeit und∆z die Rauigkeit darstellt. Verriffelungen werden in dieser Theorie nicht erfasst.
Das Spektrum muss in ein Leistungsdichtespektrum umgesetzt werden. Alle Anregespektren
wurden fu¨r die Zuggeschwindigkeit von 27,7m/s, also 100 km/h, berechnet.
Schlussbemerkung: Die diesem Kraftspektrum zugrunde liegende Rad-Schiene-Rauigkeit wur-
de mit -10 dB angenommen. Dies entspricht der Ha¨lfte eines kunststoffklotzgebremsten Fahr-
zeuges (vergleiche Abbildung 3.4). Fu¨r Gu¨terwagenra¨der ist diese Rauigkeit nicht die Nor-
malita¨t. Dieser Rauigkeitspegel wird in allen weiteren Berechnungen benutzt, um eine Ver-
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gleichbarkeit zwischen den Rechnungen zu erlauben. Aus diesem Grunde sind die berechneten
Schalldruckpegel am unteren Ende der von Gu¨terwagen emittierten Schalldruckpegel anzu-
ordnen (siehe Abschnitt 4.1 und Tabelle 2.1 und 2.2).
3.1.3.2 Oberfla¨chen-Schnellen-Berechnung
Ein kommerzielles FE-Programm wird nun eingesetzt, um aus dem FE-Modell des Rads
und dem Schiene-Rad-Kraftspektrum die Oberfla¨chenschnellen zu berechnen. Dabei werden
aus Zeitgru¨nden nur die in der Modalanalyse gefundenen Eigenfrequenzen benutzt, um die
Oberfla¨chenschnellen auf der Vorderseite des Rads zu ermitteln. Das oben gewonnene Kraft-
spektrum wird auf drei Punkte la¨ngs der Laufrichtung verteilt. Mit der La¨ngsverteilung ist
es mo¨glich, verschiedene Aufstandspunkte zu simulieren und deren Einfluss auf die Schall-
abstrahlung zu ermitteln (siehe Abschnitt 4.3). Als Ergebnis liefert das FE-Programm eine
Datei mit den komplexen Schnellen sa¨mtlicher Frequenzen und Oberfla¨chenpunkte, die nun
weiterverarbeitet werden mu¨ssen.
3.1.3.3 Schallabstrahlung
Die Daten aus der Responsanalyse und die Oberfla¨chen werden nun in einem selbst geschrie-
benen Programm zur Berechnung des Schallfeldes weiterverarbeitet. Dabei ist es mo¨glich, in
verschiedenen Absta¨nden ein Schallfeld variabler Gro¨ße berechnen zu lassen. Das geschieht
mittels der Punktstrahlersynthese nach Rayleigh (siehe Abschnitt 3.1.4).
Das Generieren eines Schallfeldes macht es mo¨glich, die einzelnen Keulen und die Abstrah-
lung in den unterschiedlichen Frequenzen zu erkennen und auszuwerten (siehe Anhang A.1
auf Seite 109).
3.1.4 Schallabstrahlungsmodell
Wie in Abschnitt 2.3.3.3 schon dargelegt, gibt es ein Abstrahlungsmodell, das auf Lord
Rayleigh zuru¨ckgeht und in Cremer u. Hubert (1990) sehr gut dargestellt ist. Das Verfahren
und seine Grenzen sollen hier etwas genauer erla¨utert werden.
Die Theorie geht von einem Schallstrahler auf einem Punkt aus, der durch Vera¨nderung
seiner Gro¨ße ein Schallfeld verursacht. Dieser wird auch
”
Monopolstrahler“ genannt. Der
Schalldruck kann mit
pL(r) =
jωρL
4pi
a2va
e−jkr
r
(3.8)
berechnet werden, wobei p der Schalldruck im Abstand r, ω die Kreisfrequenz, ρL die Dichte
der Luft, a die Oberfla¨che des Monopolstrahlers, va die Schnelle der Oberfla¨che und k die
Wellenzahl darstellt. Das gilt fu¨r alle ho¨rbaren Frequenzen, wenn die Kugel nur entsprechend
klein ist.
Werden jetzt mehrere dieser Monopolstrahler nebeneinander betrachtet, gibt es Orte im
Schallfeld, in denen sich der Schalldruck erho¨ht, und andere, in denen er sich auslo¨scht.
Dabei muss die Phasenbeziehung zwischen den Strahlern beachtet werden. Aus der Geometrie
der Abstrahlung einer Kugel a¨ndert sich diese zur Halbkugel, da der Empfa¨ngerpunkt auf
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einer Seite einer imagina¨ren Wand positioniert ist. Dadurch wird aus 4pi im Nenner des
ersten Bruchs 2pi. Außerdem mu¨ssen die einzelnen Bewegungen (Schnellen) jedes Punktes
phasenrichtig addiert werden. Die bewegten Fla¨chen du¨rfen unterschiedliche Gro¨ßen besitzen.
Diese Bedingungen fu¨hren zu folgender Beziehung:
pL(r) =
jωρL
2pi
∑
Sivi
e−jkri
ri
(3.9)
Dabei bedeutet pL der Schalldruck der Luft im Abstand r, ω die Kreisfrequenz, ρL die Dichte
der Luft, Si ein gleichschwingendes Fla¨chenteil, vi die komplexe Schnelle dieses Fla¨chenteils
und k die Wellenzahl. Das Modell hat einige Grenzen, die im Folgenden aufgezeigt werden
sollen.
3.1.4.1 Grenzen des Modells
Untere Grenzfrequenz Im unteren Frequenzbereich errechnet die Theorie zu hohe
Pegel, da der akustische Kurzschluss nicht beru¨cksichtigt wird. Der akustische Kurzschluss
fu¨hrt bei tiefen Frequenzen – also bei großer Wellenla¨nge – dazu, dass eine abgestrahlte
Schallenergie auf der einen Seite eines Objektes sich mit der Schallenergie auf der anderen
Seite des Objektes mit umgekehrter energetischer Ausrichtung aufhebt, die Schallenergie
sich also teilweise gegenseitig auslo¨scht und nur teilweise ausbreitungsfa¨hig ist. Der Anteil
ha¨ngt von der Geometrie und der Frequenz bzw. der Wellenla¨nge ab. An dieser Stelle
wird klar, aus welchem Grund diese Methode zur Abstrahlungsberechnung von Schienen
ungeeignet ist.
Die Punktstrahlersynthese betrachtet den untersuchten Ko¨rper, als wa¨re er in eine Wand
eingebaut. Dieser Effekt kann nicht mehr bei Ko¨rpern beobachtet werden, die kleiner sind als
das Dreifache der Wellenla¨nge. Allerdings ist die Schallabstrahlung in den tiefen Frequenzen
an den Ra¨ndern der Ra¨der weiterhin von einer U¨berbewertung betroffen. Das betrifft vor
allen Dingen Eigenschwingungen des Spurkranzes, die in dem Frequenzbereich von 1000Hz
bis 5000Hz nicht beobachtet wurden.
Obere Grenzfrequenz Die obere Einschra¨nkung in der Frequenz wird durch die Gro¨ße
der verwendeten Teilfla¨chen bestimmt. Je kleiner diese sind, desto ho¨here Frequenzen lassen
sich damit darstellen. Die obere Wellenla¨nge sollte sechsmal la¨nger sein als die Teilfla¨che.
Bei einer Teilfla¨chengro¨ße von 10mm–wie in diesem Fall – sind richtige Aussagen unter
einer Frequenz von 5500Hz zu erwarten.
Geometrie Zusa¨tzlich zu den Frequenzeinschra¨nkungen besteht eine geometrische
Einschra¨nkung. Der Abstand des Empfa¨ngers muss sehr viel gro¨ßer sein als die Gro¨ße des zu
betrachtenden Ko¨rpers (siehe (Williams 1999, Seite 37)). Das ist bei einem Abstand von
7,5m zu einem Raddurchmesser von 920mm gewa¨hrleistet.
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Außerdem ko¨nnen nur flache Ko¨rper oder Membranen betrachtet werden, da die Abschat-
tung des Schallfeldes durch einen komplizierteren Ko¨rper mit sehr unebenen Oberfla¨chen
nicht betrachtet werden kann.
Konsequenzen aus den Theoriegrenzen Die obere und untere Grenzfrequenz wird
eingehalten, wenn nur die Ergebnisse zwischen 1000Hz und 5000Hz betrachtet werden, bei
einem Raddurchmesser von 920mm und einer Teilfla¨chengro¨ße von 10mm bis 20mm. Das
ist eine zumutbare Einschra¨nkung, da nach der Theorie von Thompson (1993) der untere
Frequenzbereich bis ca. 1000Hz von der Schiene als Gera¨uschquelle dominiert wird (siehe
Abschnitt 2.5).
Die Geometrie eines Eisenbahnrads ist augenfa¨llig nicht sehr kompliziert und bietet bei der
Draufsicht keine Abschattungen. Um eine saubere Rechnung zu gewa¨hrleisten, wurde das Rad
fu¨r die Schallabstrahlungsrechnung gewissermaßen auf eine Fla¨che projiziert. Durch dieses
Vorgehen wurde das Rad in eine Fla¨che verwandelt. Allerdings sind die akustisch relevanten
Eigenschaften Ort, Schnelle und Teilfla¨chengro¨ße erhalten geblieben.
Das Abstandsproblem wird bis auf einen Fall umgangen, indem der Schalldruckpegel immer in
7,5m Abstand von der Radsatzmitte – also dem Normmessabstand – betrachtet wird. Somit
ist die Vergleichbarkeit mit verschiedenen Messungen und den Simulationen hergestellt.
3.1.4.2 Rollgera¨uschmodell Zusammenfassung
Fu¨r den Zweck, der in dieser Arbeit verfolgt wird, Eisenbahnra¨der akustisch zu vergleichen und
verschiedene Minderungsmaßnahmen zu betrachten, ist das vorgestellte Abstrahlungsmodell
ausreichend (siehe Abschnitt 1.2). Alle Maßnahmen beziehen sich ausschließlich auf das
Rad.
Die im Modell betrachteten Frequenzen ko¨nnen als pegelbestimmend angesehen werden, da
bei einer A-Bewertung der Ergebnisse dieser Frequenzbereich nicht abgesenkt, sondern im
Gegenteil leicht angehoben werden wu¨rde.
3.2 Radbauarten
Fu¨r diese Arbeit wurden Finite-Elemente-Modelle verschiedenster Radbauarten und Abwand-
lungen erstellt. Zu nennen sind die Bauarten BA004 und BA002. Das Rad der Bauart BA002
entspricht dem ORE Vollrad nach Rode (1990). Das Rad der Bauart BA004 wird im Mo-
ment bei Gu¨terwagen eingesetzt. Es ist ein eigenspannungsarmes Rad, das fu¨r die K-Sohlen
beno¨tigt wird, da diese Art von Bremsklo¨tzen eine hohe Wa¨rme-Einleitung in den Radko¨rper
bedeuten. In Abbildung 3.5 sind Querschnitte dieser Laufra¨der dargestellt.
Außerdem wurde eine von Fortmann u. a. (2003) vorgestellte Radbauform von der Firma Val-
dunes verwendet. Sie soll laut Aussage der Firma ein gu¨nstiges akustisches Verhalten haben
(siehe Valdunes (2000)). Da von dieser Radbauart leider keine Zeichnungen erha¨ltlich waren,
wurde das FE-Modell aus dem in der ETR (Fortmann u. a. (2003)) dargestellten Querschnitt
erstellt. Dieses Rad wird in der Arbeit mit VMS-Rad bezeichnet.
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Um die These zu u¨berpru¨fen, dass Laufra¨der mit geradem Steg ein grundsa¨tzlich anderes
akustisches Verhalten aufweisen als Laufra¨der mit gewo¨lbtem Steg, wurde ein modifizier-
tes BA004-Rad geschaffen. Dieses Rad ist dem Rad der Bauart BA004 gleich, bis auf die
Wo¨lbung im Steg, die bei der FE-Modell-Erstellung mittels Meshprogram gerade
”
gezogen“
wurde. Dieses Rad wird im Folgenden BA004gerade genannt. Es ist zu beachten, dass dieses
Rad kein
”
echtes“ Rad ist und somit nicht seine Tragfa¨higkeit oder Spannungen berechnet
wurden. Es ist fraglich, ob Laufra¨der mit geradem Steg so aussehen ko¨nnten. Es geht darum,
ein Rad mit geradem Steg und eines mit gewo¨lbtem Steg akustisch zu vergleichen.
Eine wichtige Eigenschaft der Laufra¨der sind die Massen, da die rotatorischen Massen eines
Fahrzeuges die Laufeigenschaften und den Energieverbrauch bestimmen. Einige Massenanga-
ben mussten aus der FE-Berechnung gewonnen werden. Das Rad der Bauart BA004 besitzt
eine Masse von 306 kg, welches mit der in der Zeichnung angegebenen u¨bereinstimmt. Bei
dem Rad der Bauart BA002 ergibt die Rechnung 325 kg und bei dem mit VMS bezeich-
neten Rad eine Masse von 350 kg. Von den letzten beiden Ra¨dern ist keine Massenangabe
vorhanden, deshalb wurden diese aus der FE-Rechnung ermittelt.
Abbildung 3.5: Verwendete Radmodelle
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3.3 Absorbermodelle
Es gibt einige Absorbertypen, die ganz unterschiedliche Wirkungsmechanismen besitzen (sie-
he Abschnitt 2.8). Aus diesem Grund kann es kein einheitliches Modell fu¨r Absorber geben.
Im Folgenden werden die verschiedenen Typen und deren Modellierung angegeben.
3.3.1 Beschichtungen
Die einfachste Mo¨glichkeit ist, wie in der Wirklichkeit auch, das Anbringen einer Be-
schichtung mit anderen Materialeigenschaften. Gu¨nstigstenfalls besitzt die Beschichtung
einen ho¨heren Verlustfakor. Das ist sowohl in der Realita¨t durch das Aufbringen von Ent-
dro¨hnmaterial als auch im FE-Modell durch Ankoppeln von Volumenelementen mit anderen
Materialeigenschaften mo¨glich. Die Theorie dieser Absorbertypen ist in Abschnitt 2.8.1.1
beschrieben.
In der Realita¨t etwas schwerer zu realisieren sind die mehrfach geschichteten Absorber,
da eine sehr steife Deckschicht an die Form des Ko¨rpers angepasst werden muss. Das
ist vor allen Dingen ein Fertigungsproblem, welches sich aber lo¨sen la¨sst. Die Theorie
der Beschichtung ist in Abschnitt 2.8.1.2 dargestellt. Im FE-Modell wird eine Schicht
von Volumenelementen mit einer Schicht von Fla¨chenelementen mit den entsprechenden
Stoffeigenschaften an den Radko¨rper gekoppelt.
Ergebnisse dieser Beschichtungen sind in Abschnitt 5.2.1 und 5.2.2 dargestellt. Die Stoffei-
genschaften in den hier verwendeten Modellen sind dem Datenblatt des Da¨mpfungsmaterials
Dyad soundcoat ltd. (2000) entnommen. Das Dyadmaterial ist ein speziell fu¨r diesen
Anwendungsfall entwickelter Kunststoff der Firma
”
soundcoat“.
3.3.2 Resonanzzungenabsorber
Die Wirkungsmechanismen der Resonanzzungenabsorber oder des Blockabsorbers, die eine
a¨hnliche Bauweise besitzen, sind komplizierter als die vorher genannte Absorbermethode,
nicht zuletzt deshalb, weil die Wirkungsweise auf verschiedenen Mechanismen beruht (ver-
gleiche Abschnitt 2.8.2). So spielen die Wechselwirkungen zwischen der Radoberfla¨che und
der Basis des Absorbers eine Rolle. Diese als Fu¨gestellenda¨mpfung bezeichneten Vorga¨nge
sind hochkomplex und nur schwer in einem Modell nachvollziehbar. Es gibt Ansa¨tze, diese
Vorga¨nge als Makromodell zu verwenden. Die Fu¨gestellenda¨mpfung kann, wie im eigenen
Experiment nachgewiesen, bis zu 40% der Da¨mpfung eines Resonanzzungenabsorbers aus-
machen und stellt somit eine Eigenschaft dar, die nicht vernachla¨ssigt werden darf (siehe
Abschnitt 2.8.1.4). In Abbildung 3.6 ist eine Schalldruckpegel-Messung des liegenden
Rads in 1m Abstand dargestellt. Dieses Rad wird im Folgenden Institutsrad genannt (sie-
he auch Abschnitt 3.4.2). Gut zu erkennen ist die Pegelabnahme bei etwa 1700Hz durch
die aufgeschraubten Stahlklo¨tze mit gleicher Masse und ungefa¨hr gleicher Kontaktfla¨che.
Diese Stahlklo¨tze werden im Folgenden als Dummy-Da¨mpfer bezeichnet. Dass durch die
Dummy-Da¨mpfer Da¨mpfung in das System gebracht wird, zeigt außerdem die Verbreiterung
des 1700Hz-Peaks. Auf der anderen Seite zeigen die Dummys bei der Frequenz um 4500Hz
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Abbildung 3.6: Vergleich der Schalldruckpegel Institutsrad ohne Da¨mpfer, mit Dummy-
Da¨mpfer und mit Da¨mpfern
ein erho¨htes Eigenleben. Dies macht die Da¨mpferwirkung bei 1700Hz fast zunichte. Die
kommerziellen Da¨mpfer senken den 1700Hz Peak noch einmal ab und verhindern auch die
Erho¨hung bei 4500Hz.
Die Zungen mit dem dazugeho¨rigen Absorbermaterial weisen einen vo¨llig anderen Wirkungs-
mechanismus auf (siehe Abschnitt 2.8.1.3). Diese Eigenschaften durch ein FE-Absorber-
Modell auf dem vorhandenen Rad zu simulieren bedeutet einen hohen Aufwand und ist
deshalb mit hohen Kosten verbunden. Viel sinnvoller erscheint es, die Eigenschaften des
Resonanzzungenabsorbers zu ermitteln und diese dann dem FE-Modell anzubieten. Die
Fu¨gestellenda¨mpfung wird dann in einem zusa¨tzlichen Schritt mit eingebaut.
Ein gutes Werkzeug fu¨r die Beschreibung der Wirkungsweise des Absorbers ist die mecha-
nische Impedanzbetrachtung von Ko¨rpern (siehe Abschnitt 2.3.1). Die selbst entwickelte
Darstellung der Wirkungsweise von Resonanzzungenabsorbern mit dem Werkzeug der Impe-
danz wird jetzt nachfolgend skizziert.
Die Impedanz einer massenlosen Feder wird beispielsweise durch
ZS = C +
ks
jω
(3.10)
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beschrieben, wobei ZS die Impedanz der Feder, C die Da¨mpfung der Feder, ks die
Federsteifigkeit und ω die Kreisfrequenz darstellt. Die Befestigung der Absorberelemente
kann als Feder mit einem Da¨mpfer angesehen werden. Dabei stellt die Schraube eine –wenn
auch sehr hohe – Steifigkeit und die Fu¨gestellenda¨mpfung einen Da¨mpfer dar.
Ein Zungenabsorber wird durch eine Rezeptanz-Rechnung am Befestigungspunkt durch ein
FE-Modell beschrieben. Das ermo¨glicht die Ermittlung der Rezeptanz des Bauteils. Mittels
der Schnellen des unbeda¨mpften Rads an den Befestigungspunkten des Befestigungselements
und der Rezeptanz des Absorbers wird ein FE-Modell zur Oberfla¨chenschnellenberechnung
des Rads erstellt. In dem FE-Modell wird die Kraftwirkung des Absorbers an den Be-
festigungspunkten wiedergegeben und nicht der Absorber selbst in das FE-Modell des
Radmodells zugefu¨gt. Das fu¨hrt zu geringeren Rechenzeiten. Außerdem sind die Absorber-
Modelle in dieser Methode einfacher zu erstellen. Beispielsweise sind die Blockabsorber
im Impedanzmodell als eine Kette von Federn mit Da¨mpfern relativ einfach darzustellen
(vergleiche Abschnitt 2.8.2.5).
3.3.2.1 Absorbermodellierung
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Abbildung 3.7: Schematische Darstellung des Resonanzzungenabsorber-Modells
Es wird nun kurz skizziert, wie die Wirkungsweise eines Resonanzzungenabsorbers durch
geschickte Kombination der entsprechenden Impedanzen dargestellt werden kann. In Abbil-
dung 3.7 ist das Schema eines Resonanzzungenabsorbers dargestellt. Dieser Absorber wird
durch die Radstegoberfla¨che zu Schwingungen angeregt, der Radsteg verursacht mit der Ab-
sorbermasse eine Wechselkraft auf die Befestigungsschraube FRad. Diese Wechselkraft wird
aus der FE-Rechnung durch eine Respons-Rechnung ermittelt, wobei FS die Wechselkraft
der Schraube, ZS die Impedanz der Schraube, FAB die Wechselkraft am Absorberboden,
ZR die Impedanz des Rads, vR die Schnelle am Rad, ZA die Impedanz des Absorbers, vAB
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die Schnelle des Absorberbodens, FR die Wechselkraft vom Rad auf den Absorber, vR die
Schnelle an der Stelle der Absorberbefestigung mit Anregung aus Abbildung 3.3, FA die
Wechselkraft des Absorbers auf das Rad, ZSA die Impedanz des Kontaktes und ZA die Im-
pedanz des Absorbers darstellt. Diese Bezeichnungen werden in den folgenden Beziehungen
verwendet. Dabei sind alle Gro¨ßen komplexe Gro¨ßen.
Die Anregung wird u¨ber die Schraube auf die Absorberoberfla¨che u¨bertragen. Die Schraube
kann als eine Feder-Impedanz angesehen werden. Diese Feder besitzt eine Federsteifigkeit
von 2.3·109 N/m. Die Wechselkraft FS kann nun u¨ber die Beziehung
FS = −(ZS · vS) + FRad (3.11)
ermittelt werden. Dabei ist die Schnelle am Schraubenkopf unbekannt. vS kann u¨ber die
Gleichung
vS =
FR
ZS
+ vR (3.12)
berechnet werden. Die Wirkung der Wechselkra¨fte und der Schnelle auf den Absorber und
damit wieder auf das Rad erfolgt nun in umgekehrter Richtung. Die Schnellen auf der Ab-
sorberunterseite werden durch die Beziehung
vAB = −
(
FS
ZA
− vS
)
(3.13)
berechnet. Die Impedanz ZA des Absorbers wird aus einer FE-Berechnung des Absorbers
gewonnen. Sie kann aber auch aus einem Impedanzmodell des Absorbers gewonnen werden.
Die Impedanz eines einseitig eingespannten Balkens mit senkrechter Krafteinleitung am Ende
kann nach Heckl u. Mu¨ller (1995) wie folgt berechnet werden:
Z =
BK3B
jω
· 1 + coshKBl cosKBl
sinKBl coshKBl − sinhKBl cosKBl . (3.14)
Dabei ist l die La¨nge des Balkens, B die Biegesteifigkeit des Balkens. Die Gro¨ße KB kann
u¨ber
KB =
ω
cB
=
(
ω2ρS
B
) 1
4
(3.15)
ermittelt werden, wobei S die Balkenquerschnittsfla¨che, B die Biegesteifigkeit, cB die Bie-
gewellengeschwindigkeit und ω die Kreisfrequenz darstellt. Eine geeignete Kombination aus
diesen Impedanzen fu¨hrt dann zu einer Gesamtimpedanz des Absorberbauteils. Der Kon-
takt zwischen dem Absorber und dem Radsteg kann als eine Federimpedanz ZSA angesehen
werden, die eine sehr hohe Steifigkeit und eine Da¨mpfung beinhaltet. Diese Da¨mpfung ist
analog der Fu¨gestellenda¨mpfung zu sehen. Die Impedanz ZSA wird als masselose Feder mit
Da¨mpfung durch
ZSA = C +
k
jω
(3.16)
berechnet, wobei C die Da¨mpfung und k die Federsteifigkeit darstellt. Mit der Beziehung
FA = (vR − vAB) · ZSA (3.17)
kann dann die auf den Radsteg wirkende Wechselkraft berechnet werden.
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3.3.2.2 Fu¨gestellenda¨mpfung
Es bleibt dennoch die Schwierigkeit, die Da¨mpfung der Fu¨gestelle zu beschreiben. Die Glei-
chung nach Mindlin u. Deresiewicz (1953) gibt eine Mo¨glichkeit der Abscha¨tzung mit
η ≈ 18
pi
F˜T
µRFN
≈ 1
µR
(
E
FN
) 2
3
a
1
3 ξ˜T (3.18)
an. Dabei ist F˜T die Wechselkraft, µR der Reibwert, ξ˜T die Wechselkraftamplitude, E
das E-Modul und FN die Normalkraft. Dieser Zusammmenhang gilt nur fu¨r spha¨rische
Beru¨hrungen. Schober (1989) erweitert ihn, indem er behauptet, die Verlustfaktoren der
einzelnen spha¨rischen Beru¨hrungen ko¨nnten bei fla¨chigen Beru¨hrungen addiert werden. Da-
mit kommt zu den Wechselkra¨ften die statische Kraft der Schraube hinzu. Sie ergibt sich aus
dem Drehmoment, mit der die Schraube angezogen wurde. Sie wird nach Decker (1985) wie
folgt berechnet:
MA = FM · (0.16 · P + 0.58 · µG · d2 + µK · rm) (3.19)
wobeiMA das Drehmoment, FM die Drehmomentenspannung, P die Steigung des Gewindes,
µG die Reibzahl, d2 die Schraubensta¨rke, µk die Reibzahl am Schraubenkopf und rm den
mittleren Auflageradius symbolisiert. Die Angaben zu der Schraube sind dem Tabellenwerk
Decker (1985) entnommen. Die statische Kraft betra¨gt in diesem Falle 11 kN.
3.4 Validierung des Abstrahlungsmodells
Nachfolgend werden verschiedene Validierungsmethoden fu¨r das Abstrahlungsmodell vorge-
stellt. Diese zeigen die Genauigkeit der Methode auf und verdeutlichen die Schwierigkeiten
bei der Auswertung der Rechenmodells.
3.4.1 Pistonphon
Zum ersten einfachen Test des Schallabstrahlungs-Programms wird ein Modell eines Piston-
phons erstellt. Es hat einen Durchmesser von 100mm und bewegt sich mit einer Geschwin-
digkeit von 5mm/s bei einer Frquenz von 1000Hz. Das verursacht einen Schalldruckpe-
gel von 62 dB in 7,5m Abstand nach dem Rayleigh-Verfahren. Die analytische Berechnung
u¨ber die Schallleistung fu¨hrt zu einem Pegel von 60 dB im gleichen Abstand (siehe Ab-
schnitt 2.3.3.2). Die Differenz ist auf Nichtberu¨cksichtigung der Richtwirkung des Schall-
leistungsverfahrens zuru¨ckzufu¨hren. Wa¨hrend das Verfahren u¨ber die Schallleistung in diesem
Falle eine Halbkugel mit gleicher Pegelho¨he annimmt, berechnet das Rayleigh-Verfahren die
abgestrahlten Keulen der Abstrahlung des Objektes. Damit ist der um 2 dB niedrigere Schall-
druckpegel des analytischen Verfahrens zu erkla¨ren.
3.4.2 Institutsrad
Vor einiger Zeit wurde dem Fachgebiet ein Rad eines Fahrzeuges von der Firma BVV zur
Verfu¨gung gestellt. Dieses Rad wird im Weiteren als
”
Institutsrad“ bezeichnet. Zu dem auf
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Abbildung 3.8: Schalldruckpegel 1m u¨ber dem Institutsrad
einem fahrbaren Tisch liegenden Rad stehen Zungenabsorber, siehe Abschnitt 2.8.1.3, zur
Verfu¨gung, die angeschraubt werden ko¨nnen. An diesem Rad wird die na¨chste Stufe der Va-
lidierung durchgefu¨hrt. In einer Entfernung von 1m u¨ber der Achsnarbe wird mittels eines
Mikrofons der Schalldruckpegel wa¨hrend des Anschlagens mit einem Impulshammer gemes-
sen. In Abbildung 3.8 ist das Ergebnis im Vergleich mit der Rechnung dargestellt.
An dieser Stelle sei eine Bemerkung zu der Darstellungsweise gestattet. Die Art der Berech-
nung la¨sst nur die Darstellung eines diskontinuierlichen Spektrums der simulierten Schall-
dru¨cke zu. Aufgrund der Verfahrensweise, siehe Abschnitt 3.1.3, werden nur Schalldruck-
pegel der modalen Frequenzen berechnet. Um kein kontinuierliches Frequenzspektrum vor-
zuta¨uschen, wird im Folgenden die Darstellungsform von Spitzen oder senkrechten Linien
gewa¨hlt. Diese Art der Berechnung hat zur Folge, dass nicht das gesamte Frequenzspektrum
bekannt ist, sondern nur die wichtigen pegelbestimmenden Frequenzen. Dadurch ist die Ver-
gleichbarkeit der Ergebnisse eingeschra¨nkt. Besonders der Energieinhalt kann nicht verglichen
werden, da dieser im Frequenzbereich vor allen Dingen von der Auflo¨sung abha¨ngt. Dazu wird
die Darstellung u¨blicherweise auf Auflo¨sung normiert. Diese wird dann Frequenzdichtespek-
trum genannt.
Der Vergleich Abbildung 3.8 zeigt teilweise Abweichungen in den Pegelho¨hen. Das Abstrah-
lungsmodell hat, wie in Abschnitt 3.1.4 dargestellt, einen Gu¨ltigkeitsbereich von 1000Hz
bis 5000Hz. Die Frequenzen unter 1000Hz werden nicht betrachtet. Trotzdem sind sie hier
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dargestellt, um einen Vergleich auch in diesem Frequenzbereich zu haben.
Der mit À bezeichnete Peak geho¨rt zu einer Plattenschwingung mit 3 Knotenlinien des
 0
 10
 20
 30
 40
 50
 60
 70
 80
 0  500  1000  1500  2000  2500  3000  3500  4000  4500  5000
S c
h n
e l
l e
p e
g e
l  i n
 d
B  
[ r e
 =  
1 0
−
8 ]
Frequenz in Hz
Schnellepegel auf der Radscheibe des Institutsrads
gemessene Schnellen
berechnete Schnellen
Abbildung 3.9: Schnellepegel auf der Rad-Scheibe des Institutsrads
Rad-Kranzes. Die Unterbewertung dieser Pegelho¨he ist auf den geringen Abstand und die im
Abstrahlungsmodell vorgenommene Vereinfachung in Form der Projektion des Rads auf eine
Ebene zuru¨ckzufu¨hren. Durch diese Vereinfachung werden die senkrechten Fla¨chen des Rad-
Kranzes bei der Simulation nicht beru¨cksichtigt. Durch den geringen Abstand des Empfa¨ngers
von 1m, der an der untersten Grenze des fu¨r das Modell Zula¨ssigen liegt, fa¨llt diese Verein-
fachung stark ins Gewicht. Bei gro¨ßeren Absta¨nden wird dieser Effekt eine nicht so große
Rolle spielen.
Die Nummer Á stellt eine Frequenzverschiebung zu einer niedrigeren Frequenz dar. Es handelt
sich um eine Plattenschwingung mit einer Knotenlinie der Rad-Scheibe. Die Frequenzverschie-
bung ist auf die Vereinfachungen in der Modellierung im FE-Modell zuru¨ckzufu¨hren. Hier sind
die Anschraubplattformen der Zungenabsorber nicht der Realita¨t entsprechend modelliert.
Der 1800Hz-Pegel geho¨rt in die gleiche Kategorie. Zugrunde liegt eine Plattenschwingung
der Scheibe mit einer Knotenlinie.
Im Bereich Â liegen einige Schalldruckpegel sehr gut auf den gemessenen Werten. Die nied-
riger liegenden Pegel sind Radkranzschwingungen, bei denen genauso wie bei À die unzurei-
chend beru¨cksichtigten Fla¨chen des Rad-Kranzes zu einer Unterbewertung fu¨hren.
An der Stelle Ã des Diagramms herrscht eine Schirmschwingung vor. Dabei bewegen sich die
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Rad-Scheibe und der Kranz phasengleich. Der Vergleich der Ko¨rperschallschnellen auf der
Rad-Scheibe des Rads ergibt an dieser Stelle keine Unterschiede zwischen Simulation und
Realita¨t (vergleiche Abbildung 3.9). Die U¨berho¨hung des Pegels beruht auf der großen Be-
wegung des Rad-Kranzes. Bei großen Schnellen am Rande des Rads kann es dort zu lokalen
akustischen Kurzschlu¨ssen kommen. Diese werden von dem Schallabstrahlungsmodell nicht
beru¨cksichtigt (siehe Abschnitt 3.9).
3.4.3 Institutsrad mit Resonanzzungenabsorber
Die letzte Validierung aus dem Labor betrifft das Institutsrad mit Resonanzzungenabsorbern.
In Abschnitt 3.3.2 wurde eine Simulationsmo¨glichkeit entwickelt, diese wird nun an dieser
Stelle mit der Realita¨t verglichen.
3.4.3.1 Ergebnis
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Abbildung 3.10: Schalldruckpegel des Institutsrads mit Resonanzzungenabsorber
In Abbildung 3.10 ist der Schalldruckpegel im Vergleich zwischen der Messung und der
Simulation dargestellt. Wieder wird nur der fu¨r die Simulation gu¨ltige Frequenzbereich von
1000Hz bis 5000Hz betrachtet. Auffa¨llig ist dabei die Erho¨hung des Schalldruckpegels bei
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1770Hz. Dieser wird im Vergleich zur Messung stark u¨berbewertet.
Das spiegelt die Situation beim Institutsrad ohne Da¨mpfer wieder (siehe Abbildung 3.8).
Alle daru¨ber liegenden Frequenzen sind in ihrem Pegel und auch in der Frequenz relativ gut
getroffen.
Es kann also mit dieser Methode ein Resonanzzungenabsorber simuliert werden. Das spart
Rechenzeit und ha¨lt damit die Kosten der Simulation niedrig.
3.4.3.2 Wirksamkeit
An dieser Stelle seien zwei Bemerkungen zur Wirksamkeit der Resonanzzungenabsorber er-
laubt. Dieser Absorbertyp stellt beim Einsatz einen erheblichen Kostenfaktor dar. Deshalb
wird eine gute Wirksamkeit erwartet. Die Abbildung 3.6 zeigt Messungen eines Rads ohne
Absorber, eines Rads mit Stahlklo¨tzen und eines mit Resonanzzungenabsorber bestu¨ckten
Rads. Dabei zeigt sich, dass das nur mit Stahlklo¨tzen bestu¨ckte Rad ca. 40 % des Effektes
der Da¨mpfung des Rads erreicht, welches mit dem Resonanzzungenabsorber bestu¨ckt ist.
Dieser Effekt ist auf die Fu¨gestellenda¨mpfung zuru¨ckzufu¨hren, welche zwischen Stahlklotz
und Rad-Scheibenoberfa¨che herrscht.
Da die Wirkungsweise eines Resonanzzungenabsorbers darin besteht, dass die Zungen die
Schwingenergie aufnehmen und im dazwischenliegenden Elstomer in Wa¨rme umwandeln,
bu¨ßt der Absorber einen erheblichen Teil seiner Wirkung ein, wenn die Schwingenergie die
Absorberzungen nicht anregt. Die Resonanzzungen wandeln so nur ca. 60% der Schwing-
energie in Wa¨rme um. Im Vergleich mit einem mit simplen Stahlklo¨tzen bestu¨ckten Rad
scheint der aufwendige Absorber in der Wirkung recht gering (siehe auch Abschnitt 2.3.1).
Je geringer die Fu¨gestellenda¨mpfung ausfa¨llt, desto effektiver ko¨nnen die Resonanzzungen
wirken. Deshalb lautet eine Forderung, die Absorber besser oder ohne Fu¨gestellenda¨mpfung
an die Rad-Scheibe anzukoppeln. Damit kann die Effektivita¨t der Da¨mpfung gesteigert und
das eingesetzte Material besser genutzt werden. Eine andere Mo¨glichkeit besteht darin, Ab-
sorber zu konstruieren, die nur mit dem Wirkmechanismus der Fu¨gestellenda¨mpfung arbeiten.
Es folgt eine zweite Beobachtung, die die Befestigung der Absorber betrifft. Die Resonanzzun-
genabsorber werden mittels Bohrungen an der Rad-Scheibe befestigt. Den Ort der Bohrung
bestimmt die neutrale Phase der Spannung im Radko¨rper. Diese muss nicht mit den ho¨chsten
Schwingamplituden der Rad-Scheibe zusammenfallen. In dem Fall des simulierten Instituts-
rads fallen die großen Schwingamplituden und die Bohrungen fu¨r die Zungenabsorber nicht
zusammen. Die effektivste Da¨mpfung wa¨re aber an den Orten der ho¨chsten Schwingungs-
amplituden zu erreichen.
Aufgrund der Effizienz sollte eine andere Befestigungsart fu¨r die Resonanzzungenab-
sorber geschaffen werden, die einen anderen Ort der Befestigung ermo¨glicht und die
Fu¨gestellenda¨mpfung minimiert.
3.4.4 Vorbeifahrtmessung BA004
Im Sommer 1999 sind im Auftrag des Umweltbundesamtes (UBA) unter der Leitung von
Hecht u. a. (2000) vom Fachgebiet Schienenfahrzeuge der TU-Berlin Messungen an ver-
schiedenen Gu¨terwagendrehgestellen durchgefu¨hrt worden. Es wurden die Laufra¨der mit der
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Bauartbezeichnung BA004 und BA002 in einem Y25-Drehgestell unter einem Containertrag-
wagen untersucht. Leider sind von den Messungen weder die Schienen- noch die Radrau-
igkeiten bekannt. Da das verwendete Rad der Bauart BA004 bei dieser Messung neu und
bis dahin ungebremst war, wird eine sehr niedrige Lauﬄa¨chenrauigkeit angenommen. Simu-
liert wird die Rauigkeit mit -10 dB bezogen auf 1µm Rauigkeit. Dieser Wert wurde durch
eine Parametervariation der Kraft auf die gemessenen Oberfla¨chenschnellen an zwei Punk-
ten ermittelt. In Abbildung 3.11 sind die Schnellen bei 100 km/h Zuggeschwindigkeit im
Vergleich zu den Rechnungen unter Betrachtung verschiedener Aufstandspunkte dargestellt
(siehe Abschnitt 4.3). Bis auf 4 Schnellepegelu¨berho¨hungen gibt die Simulation die Realita¨t
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Abbildung 3.11: Radbauart BA004, Schnellen auf der Rad-Scheibe
wieder. An Punkt À herrscht eine Schirmschwingung vor. Die Erho¨hung la¨sst sich durch das
Fehlen der Achse und der Belastung erkla¨ren.
Bei dem mit Á bezeichneten Peak handelt es sich um eine Plattenschwingung von Rad-
Scheibe und -kranz mit einer Knotenlinie (vergleiche Anhang A.1.1). Wie gut zu erkennen
ist, ha¨ngt diese stark vom Radaufstandspunkt ab. Auch hier ist der Grund der U¨berho¨hung
des Peaks in der mangelnden Belastung und der fehlenden Achse zu sehen.
Die Punkte Â und Ã identifizieren sich als Schirmschwingungen der inneren Rad-Scheibe
(vergleiche Anhang A.1.3). Die U¨berho¨hungen sind auf die fehlende Achse und Belastung
zuru¨ckzufu¨hren. Allen anderen, nicht in dem simulierten Schnellespektrum vorkommenden
Peaks der Messung ko¨nnen der Schiene zugeschrieben werden. Das trifft vor allen Dingen
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auf den unteren Frequenzbereich zu (siehe Abschnitt 2.3.5.1).
Zudem ist zu beachten, dass die von Kose (1998) gefundenen gyroskopischen Effekte bei der
Drehung des Rads im Gegensatz zum still stehenden simulierten Rad (siehe Abschnitt 3.1.4)
wirken. Diese Effekte fu¨hren zu einem Abflachen der Resonanzpeaks und unter Umsta¨nden
zu einer Spaltung des Peaks. Kose ordnet diese Effekte hohen Geschwindigkeiten zu. Die
hier zugrunde liegenden 100 km/h Geschwindigkeit scheinen die Effekte nicht oder nur sehr
schwach hervorzurufen.
Die Schnellen auf dem drehenden Rad fu¨hren zu einem Schallereignis, das allerdings mehr
als beim Ko¨rperschall, welcher nur von der Schienenrauigkeit, der Schienenschwingung und
der fehlenden Achse beeinflusst ist, von weitaus mehr anderen Schallquellen u¨berlagert wird.
Da sind zuallererst die anderen im Drehgestell vorhandenen Ra¨der zu nennen, die nicht nur
einen sehr a¨hnlichen Schalldruckpegel haben, sondern auch, bedingt durch ihre geometrische
Gleichheit, ein sehr a¨hnliches Frequenzspektrum abstrahlen. Auch das Drehgestell selbst mit
dem Bremsgesta¨nge und anderen beweglichen Teilen spielt eine Rolle. Zuletzt sind der Wa-
genkasten und der Oberbau zu nennen (vergleiche Abschnitt 2.2).
In Abbildung 3.12 ist der Vergleich zwischen dem Schalldruckpegel in 7,5m Abstand bei ei-
ner Zuggeschwindigkeit von 100 km/h bei simulierter und gemessener Vorbeifahrt dargestellt.
Hierbei ist die Variation durch die verschiedenen Aufstandspunkte durch die senkrechten Li-
nien symbolisiert. Die Variation der Aufstandspunkte ist no¨tig, da es unmo¨glich ist, bei einem
fahrenden Wagen festzustellen, an welcher Stelle sich der Aufstandspunkt zum Zeitpunkt der
Messung befand. Hinzu kommt, dass eine Frequenzanalyse immer eine Mittelung u¨ber einen
Zeitraum bedeutet. In diesem Fall wurde die Mittelung u¨ber einen Zeitraum von 2 s durch-
gefu¨hrt. Nach lauftechnischen Untersuchungen kann angenommen werden, dass Gu¨terwagen
mit einem Y25-Drehgestell ein instabiles Laufverhalten haben (siehe Schirmer (2004)). Dies
bedeutet, dass die Spanne der Variation des Aufstandspunktes von ± 20mm ausgescho¨pft
wird. Es ist also davon auszugehen, dass der dargestellte Schalldruckpegel eine Mittelung
verschiedener Aufstandspunkte darstellt. Bei einer Sinuslauffrequenz von ca. 2Hz sind bei
einer Mittelung von 2 s alle Aufstandspunkte einmal durchfahren, unter der Voraussetzung,
dass keine Gleislagesto¨rungen im Geradeauslauf aufgetreten sind.
Dabei sind nur die Frequenzen u¨ber 1000Hz zu betrachten, die darunter liegenden wer-
den dem Gleis zugerechnet. Außerdem ist zu beachten, dass die Messung zwei Laufra¨der, ein
Drehgestell und ca. einen halben Containertragwagen umfasst. Die Simulation hingegen bein-
haltet nur ein Rad. Es kann davon ausgegangen werden, dass die Laufra¨der im betrachteten
Frequenzbereich die pegelbestimmende Komponente des Fahrzeuges sind. Mit dieser Annah-
me ha¨tte der simulierte Schalldruckpegel ca. 2,5 dB unter dem gemessenen liegen mu¨ssen.
Der geringere Schalldruckpegel wird erwartet, da in der Simulation nur ein Rad berechnet
wurde. In der Realita¨t stellen die zwei Ra¨der zwei gleich starke Schallquellen dar, die eine
Schalldruckpegelerho¨hung von 3 dB verursacht wu¨rden. Unter der Beru¨cksichtigung des Ab-
standes der beiden Laufra¨der von 1,8m ergibt sich rechnerisch nur eine Pegelerho¨hung von
2,5 dB.
Pegelu¨berho¨hte Frequenzen sind die simulierten Frequenzen 1677Hz À und 4350Hz Á (ver-
gleiche Abschnitt 4.2). Die Schwingung mit einer Frequenz von 1677Hz ist eine Platten-
schwingung mit einer Knotenlinie von Rad-Scheibe und Rad-Kranz (siehe Abbildung A.1.1
Anhang A). Die Schwingung bei 4350Hz ist eine axiale Radscheibenschwingung zwischen
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Abbildung 3.12: Radbauart BA004, Schalldruckpegel in 7,5m Abstand
dem Wulst und der Radnarbe (siehe Abbildung A.1.5 Anhang A). Diese hat eine sehr klei-
ne Variationsbreite, den Einfluss des Aufstandspunktes betreffend. Bei dieser Schwingung
herrschen Schnellen von 0,5mm/s vor. Andere simulierte Frequenzen liegen entweder sehr
nahe bei den gemessenen Werten oder weit unterhalb.
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4 Ergebnisse
Im folgenden Abschnitt werden die durchgefu¨hrten Simulationen der verschiedenen Rad-
bauarten sowie die daraus resultierenden Ergebnisse vorgestellt (vergleiche Abschnitt 3.2).
Hauptsa¨chlich wird auf das aktuell gebra¨uchliche Gu¨terwagenrad der Bauart BA004 einge-
gangen. Vergleiche mit anderen und a¨lteren Gu¨terwagenra¨den werden erstellt und mo¨gliche
akustische Verbesserungen aufgezeigt.
4.1 Rauigkeitseinfluss
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Abbildung 4.1: Rauigkeitseinfluss auf verschiedene Laufra¨der
Immer wieder wird in der Literatur darauf hingewiesen, dass die Rauigkeit einen großen Ein-
fluss auf die Schallemission der Eisenbahn hat (siehe Schulte-Werning u. a. (2003)). Um
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diesen Einfluss in dem entwickelten Modell aufzuzeigen, wurden Rechnungen mit verschie-
denen Rauigkeiten durchgefu¨hrt. Drei Abstufungen sind gewa¨hlt worden, -10 dB, 0 dB und
+10 dB Rauigkeit, bezogen auf 1µm. Dabei ist zu beachten, dass es sich nicht um ein Spek-
trum, sondern im Gegensatz zur gemessenen Rauigkeit um einen u¨ber die Wellenlenla¨nge
immer gleich großen Rauigkeitspegel handelt (vergleiche Abschnitt 3.1.3.1). Dies bedeu-
tet, dass im unteren Frequenzbereich das Kraftspektrum gro¨ßer und im oberen kleiner als in
der Realita¨t ist.
In Abbildung 4.1 sind die errechneten Zusammenha¨nge zwischen Schalldruckpegel und
Rauigkeitspegel dargestellt. Bei einer Steigerung von 10 dB Rauigkeitspegel erho¨ht sich der
Schalldruckpegel um 20 dB.
Die Norm ISO3095 gibt fu¨r die glattesten und rauesten Radrauigkeiten eine Schalldruckpe-
geldifferenz von 8.5 dB an. Die Differenz zwischen glattesten und rauesten Schienen wird mit
3.9 dB angegeben (siehe (CEN 2001, Annex E)), wobei keine numerischen Aussagen u¨ber
glatt und rau gemacht werden. Auch ko¨nnen die Pegeldifferenzen fu¨r die Rauigkeiten von
Rad und Schiene nicht addiert werden. Dings u. Dittrich (1996) geben eine Steigung des
Schalldruckpegels von 10 dB (A) pro 10 dB Rauigkeitssteigerung an (siehe Abbildung 3.4,
Seite 55). Dabei ist zu beachten, dass hier der Schalldruckpegel in dB (A) angegeben ist.
Die errechneten Werte beinhalten keine A-Bewertung.
4.2 Eigenschwingungen
Zur Charakterisierung der Ra¨der soll zuna¨chst die Modalanalyse der verwendeten Ra¨der in ver-
einfachter Form vorgestellt werden. In Abbildung 4.2 sind die Frequenzen der verwendeten
Ra¨der dargestellt, die durch die Modalanalyse ermittelt wurden. Dabei sind die Frequenzen in
die Kategorien Rad-Kranz, Rad-Scheibe, Rad-Kranz und -Scheibe in axialer Richtung und die
Schwingung von Rad-Kranz und -Scheibe in radialer Richtung unterteilt. Diese Unterteilung
richtet sich nach der akustischen Relevanz. Dabei wird bewusst auf die Einteilung, wie sie
z.B. Heiß (1986) durchgefu¨hrt hat, verzichtet. Die Schwingungsformen der Eisenbahnra¨der
sind aus strukturdynamischen Gru¨nden fast immer gleich. Ein Rad der Bauart BA004 besitzt
aufgrund des ausgepra¨gten Wulstes einige zusa¨tzliche Frequenzen. Die Frequenzen a¨ndern
sich aufgrund der geringfu¨gig anderen Geometrie und Massenverteilung.
Die Laufra¨der erzeugen bei gleicher Anregung bzw. gleicher Geschwindigkeit und Rauigkeit
im Frequenzbereich 1000Hz – 5000Hz im Laufkreisdurchmesser bei einer simulierten Vorbei-
fahrt einen maximalen Schalldruckpegel von 42 dB bei der Betrachtung nur des Rads der
Bauart BA002, 74 dB beim Rad der Bauart BA004 sowie 76 dB beim VMS-Rad. Die zu den
pegelbestimmenden Frequenzen geho¨renden Schwingungen sind bei allen Radbauarten Ein-
zelschwingungen der Rad-Scheibe (vergleiche Anhang A.1). Auffa¨llig ist, dass alle Laufra¨der
fast gleiche axiale Schwingungen nur des Rad-Kranzes haben. Dies la¨sst sich relativ leicht
durch die geometrische Gleichheit des Rad-Kranzes erkla¨ren, der immer zur Schiene passen
muss. Da es sich ausschließlich um Gu¨terwagenra¨der handelt, haben alle Ra¨der einen Lauf-
kreisdurchmesser von 920mm. Bei allen beginnen die axialen Schwingungen der Scheibe ab
ca. 2500Hz. Axiale Schwingungen des Kranzes und der Scheibe erstrecken sich u¨ber den
gesamten Frequenzbereich. Die axialen Schwingungen sind deshalb interessant, weil sie fu¨r
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Abbildung 4.2: Modale Frequenzen aller verwendeten Ra¨der
die Schallabstrahlung verantwortlich sind. Die radialen Schwingungen sind fu¨r die Schallab-
strahlung weniger relevant. Auffa¨llig ist, dass das Rad der Bauart BA004 weniger radiale
Schwingungen in diesem Frequenzbereich aufweist (vergleiche Anhang A.1). Dies kann mit
der starken Wo¨lbung des Rads erkla¨rt werden. Im Abschnitt 4.4 wird eine Unterscheidung
der Quellen zwischen Rad-Kranz und Rad-Scheibe beim Rad der Bauart BA004 durchgefu¨hrt.
4.3 Aufstandspunkt
Wie sich aus geometrischer Betrachtung der Radquerschnitte und aus strukturdynamischer
U¨berlegung ableiten la¨sst, ist die Stelle der Anregung auf der Radlauﬄa¨che ausschlaggebend
fu¨r die Strukturschwingung des Rads. Um diese Unterschiede zu charakterisieren, wurden
Berechnungen der Strukturdynamik und der Schallabstrahlung bei einer Variation des Auf-
standspunktes von ±20mm um den Laufkreisdurchmesser durchgefu¨hrt.
Die Abbildung 4.3 zeigt die Ergebnisse dieser Berechnungen. Fu¨r die jeweiligen Ra¨der sind
die pegelbestimmenden Schwingungen gekennzeichnet.
Es sind immer Schwingungen der Scheibe, die die pegelbestimmenden Frequenzen darstellen.
Besonders das VMS-Rad, das bei 2700Hz Á und bei 3600Hz Â seine pegelbestimmenden
Frequenzen im Gu¨ltigkeitsbereich des Modells hat, sticht hier hervor. Diese Frequenzen zeigen
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Abbildung 4.3: Schalldruckpegel bei Variation des Radaufstandspunktes der verwendeten
Laufra¨der
zusa¨tzlich eine sehr große Empfindlichkeit gegenu¨ber dem Aufstandspunkt. Sie decken eine
Spanne von u¨ber 30 dB ab. Dagegen verha¨lt sich das Rad der Bauart BA004 mit einer Span-
ne von maximal 20 dB, das Rad der Bauart BA002 mit maximal 15 dB kann als
”
gutmu¨tig“
bezeichnet werden.
Bei dem Rad der Bauart BA004 liegen die pegelbestimmenden Frequenzen bei ca. 1700Hz
À, dagegen ist das BA002-Rad sehr viel ho¨her bei 4000Hz Ã abgestimmt, wenn auch auf
einem 30 dB niedrigeren Niveau bei gleicher Summenrauigkeit der Radlauﬄa¨che und Schie-
nenoberfla¨che.
Bei allen Schalldruckpegeln, die große Spannen aufweisen, ist die Rad-Scheibe beteiligt, wenn
nicht sogar das einzig schwingende Bauteil. Bei den Frequenzen, die quasi nicht mit dem Auf-
standspunkt variieren, ist nur der Rad-Kranz beteiligt.
Da die Rad-Scheibenschwingungen eine große Variationsbreite haben und die pegelbestim-
menden Frequenzen abstrahlen, sind die lauftechnischen Parameter wie Spurspiel, Spurweite
und letztlich die Rad- und Schienengeometriepaarung entscheidende Parameter in der akus-
tischen Betrachtung des Rollgera¨usches von Schienenfahrzeugen.
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4.4 Rad-Kranz – Rad-Scheibe
Die fachliche Diskussion dreht sich immer wieder um das Thema, ob nun der meiste
Schall von der Rad-Scheibe oder vom Rad-Kranz abgestrahlt wird. Jede Position ist mit
guten Argumenten begru¨ndbar. Die Rad-Scheibe ist das gro¨ßte Bauteil des Rads. Allein
durch ihre Gro¨ße und die Ausrichtung ist es vorstellbar, dass die von ihr verursachte
Schallemission bedeutend ist. Der Rad-Kranz besitzt zwar eine kleinere Fla¨che, aber die
auf ihm auftretenden Schnellen sind aufgrund der Na¨he zum Anregepunkt sehr viel ho¨her.
Die Schnellen gehen quadratisch in den Schallleistungspegel ein (siehe Abschnitt 2.3.3.2).
Tatsa¨chlich tritt eine Minderung des Schalldruckpegels ein, wenn eines von beiden Bauteilen
mit einem Absorber versehen wird. Dieser Effekt ist in der Kopplung der beiden schwach
geda¨mpften Bauteile begru¨ndet. Der geda¨mpfte Teilbereich beruhigt u¨ber die Kopplung das
andere Bauteil mit.
4.4.1 BA004 – Schallquellen
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Vergleich der Schalldruckpegel des Rads BA004 von Kranz und Scheibe in einer simulierten
Vorbeifahrt bei der Variation des Aufstandspunktes um den Laufkreisdurchmesser von ± 20 mm
À Á Â
Radbauart BA004 Rad−Kranz
Radbauart BA004 Rad−Scheibe
Radbauart BA004 in Summe
Abbildung 4.4: Schalldruckpegel Rad-Kranz und Rad-Scheibe Radbauart BA004
Eine Rechnung mit dem vorhandenen Modell des Rads der Bauart BA004 soll nun Klarheit
u¨ber die Hauptschallquelle des Rads erbringen.
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Zuvor soll die Problematik dieser Rechnung aufgezeigt werden. Es ist denkbar, dass
Rad-Scheibe und Rad-Kranz gegenphasig schwingen und damit ihren abgestrahlten Schall
gegenseitig auslo¨schen. Damit wu¨rde ein Bauteil u¨berbewertet werden, wenn es einzeln
betrachtet wird. Das wu¨rde im Diagramm dadurch auffallen, dass dieser Schalldruckpegel
ho¨her wa¨re als die in Summe berechneten Schalldruckpegel in dieser Frequenz. Dies
geschieht z.B. bei dem VMS-Rad im Frequenzbereich zwischen 2500Hz und 3500Hz (siehe
Abbildung 4.5).
In Abbildung 4.4 sind die Schalldruckpegel vom vollsta¨ndigen Rad der Bauart BA004 und
von der Rad-Scheibe bzw. dem Rad-Kranz dieser Bauart dargestellt. Grundsa¨tzlich lassen
sich die Vergleiche der Schalldruckpegel in drei verschiedene Arten einteilen.
An Punkt À bei ca. 1700Hz und 2200Hz sind die Schalldruckpegel vom Rad-Kranz und von
der Rad-Scheibe ungefa¨hr gleich groß. Dies liegt an einer gleichphasigen Schwingung von
Rad-Kranz und Rad-Scheibe mit einer bzw. zwei Knotenlinien (vergleiche Anhang A.1.1
und A.1.2).
Im Frequenzbereich Á ist ebenfalls eine Rad-Kranz- und Rad-Scheiben-Schwingung mit drei
Knotenlinien vorhanden. Die einzelnen Punkte, die in dem Bereich auftreten, sind reine
Scheiben-Schwingungen bei denen der Rad-Kranz nicht beteiligt ist. Die Schwingungen im
Frequenzbereich Â von 3400Hz bis ca. 4500Hz sind hauptsa¨chlich Scheiben-Schwingungen
der Rad-Scheibe. Dabei ist der Rad-Kranz eher weniger beteiligt.
Bei den pegelbestimmenden und auch allen anderen wichtigen Frequenzen sind die
Schalldruckpegel, die von der Rad-Scheibe verursacht werden, immer gro¨ßer als die vom
Rad-Kranz, obwohl die Schwingungen des Rad-Kranzes unter Umsta¨nden von dem Verfahren
durch die Vernachla¨ssigung des akustischen Kurzschlusses ho¨her bewertet werden als die der
Rad-Scheibe (vergleiche Abschnitt 3.1.4).
4.4.2 VMS-Rad – Schallquellen
Das VMS-Rad verha¨lt sich an einigen Stellen ga¨nzlich anders als das Rad der Bauart BA004.
In Abbildung 4.5 sind die Schalldruckpegel des Rad-Kranzes und der Rad-Scheibe dar-
gestellt. Im Gu¨ltigkeitsbereich von 1000Hz bis 5000Hz sind verschiedene Pha¨nomene zu
beobachten. Im Frequenzbereich À u¨berwiegen die Scheibenschwingungen.
Im Frequenzbereich Á sind in den wichtigen Frequenzen die Schalldruckpegel der Rad-Scheibe
ho¨her als die Summe der Schalldruckpegel von Rad-Kranz und -Scheibe. Das deutet darauf
hin, dass die Schallwellen der Rad-Scheibe von denen des Rad-Kranzes ausgelo¨scht wer-
den. Das geschieht nicht, wenn die Teilfla¨chen getrennt berechnet werden, deshalb ist der
Schalldruckpegel der Rad-Scheiben-Schwingung mit ca. 2750Hz ho¨her als der Summenschall-
druckpegel.
Im Frequenzbereich Â verha¨lt sich das VMS-Rad a¨hnlich dem der Bauart BA004.
4.4.3 BA002 – Schallquellen
Im Vergleich dazu sind in Abbildung 4.6 die Schalldruckpegel des Rads der Bauart BA002
im gleichen Maßstab abgebildet. Das Verhalten dieser Bauart unterscheidet sich ga¨nzlich von
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Vergleich der Schalldruckpegel des VMS−Rads in einer simulierten Vorbeifahrt
bei der Variation des Aufstandspunktes um den Laufkreisdurchmesser von ± 20 mm
À Á Â
Kranz VMR−Rad
Scheibe VMS−Rad
Summe VMS−Rad
Abbildung 4.5: Schalldruckpegel Rad-Kranz und Rad-Scheibe VMS-Rad
den beiden anderen. Hier u¨berwiegt bei allen Frequenzen die Rad-Scheibe deutlich vor dem
Rad-Kranz. Der Grund hierfu¨r ist in dem großen Radius zwischen Rad-Scheibe und Rad-Kranz
zu sehen. Die Ankopplung zwischen Scheibe und Kranz ist sehr gut. Dabei dominiert dann
die große Fla¨che der Rad-Scheibe.
Selbst bei schwacher Kopplung zwischen Rad-Scheibe und Rad-Kranz wie beim VMS-Rad
oder der Bauart BA004 u¨berwiegt die Rad-Scheibe in ihrem Schalldruckpegel aufgrund ihrer
gro¨ßeren Fla¨che. Ob dieses Verhalten bei kleineren Laufra¨dern ebenso auftritt, muss noch
untersucht werden.
Im Vergleich mit Messungen an der
”
rollenden Landstraße“, einem LKW-Transportzug mit
kleineren Laufra¨dern, hat sich ein niedrigerer Schalldruckpegel dieses Zuges ergeben. Ob
der Grund dafu¨r im Raddurchmesser zu suchen ist, kann nicht nachvollzogen werden, da
kein Messprotokoll vorliegt. Bei Laufra¨dern mit gro¨ßerem Durchmesser, wie z.B. Ra¨dern von
Lokomotiven, wird sich die Dominanz der Rad-Scheibe im Schalldruckpegel noch vergro¨ßern.
4.5 Radbauart BA002 und BA004
Das Rad der Bauart BA002 ist der Vorga¨nger des Rads der Bauart BA004, wie von Fortmann
u. a. (2003) beschrieben. In Abbildung 4.7 sind die simulierten Schalldruckpegel fu¨r eine
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Vergleich der Schalldruckpegel Radbauart BA002 Kranz und Scheibe in simulierter
Vorbeifahrt bei der Variation des Aufstandspunktes um den Laufkreisdurchmesser von ± 20 mm
Radbauart BA002 Rad−Kranz
Radbauart BA002 Rad−Scheibe
Radbauart BA002 in Summe
Abbildung 4.6: Schalldruckpegel Rad-Kranz und Rad-Scheibe Radbauart BA002
simulierte Vorbeifahrt wieder bei 100 km/h fu¨r die Radbauart BA002 und BA004 u¨ber die
Variation des Aufstandspunktes dargestellt, bei gleicher simulierter Summenrauigkeit von
Radlauﬄa¨che und Schienenoberfla¨che. Die Graphik zeigt, dass in allen wichtigen Frequenzen
das Rad der Bauart BA004 einen ho¨heren Schalldruckpegel aufweist als das BA002. Der
Vergleich der Ra¨der der Bauart BA002 und BA004 fu¨hrt auf einen bis zu 20 dB ho¨heren
simulierten Schalldruckpegel der simulierten Vorbeifahrt fu¨r das Rad der Bauart BA004. Das
kann verschiedene Gru¨nde haben. Im Vergleich zur Radbauart BA002 besitzt das BA004 ca.
20 kg weniger Masse. Nach der Zeichnung zu urteilen, fehlen diese hauptsa¨chlich im Bereich
des Radstegs und teilweise an der Radnarbe. Zusa¨tzlich fa¨llt die Ankopplung zwischen Steg
und Radnarbe bei dem Rad der Bauart BA002 durch die gro¨ßeren Radien wesentlich sta¨rker
aus.
Alle diese Faktoren sind ein Grund fu¨r die niedrige Schwingfreudigkeit und damit niedrigere
Schallemission des Rads der Bauart BA002 (vergleiche Abschnitt 4.4).
Ein weiterer Gund ist in der Simulation zu suchen. Das hier verwendete Modell beru¨cksichtigt
nur ein Rad ohne Oberbau. Der Einfluss des Oberbaus in der Schallabstrahlung kann erheblich
sein.
In dem Artikel von Fortmann u. a. (2003) wird ein akustischer Vergleich der beiden Ra¨der
BA002 und BA004 gemacht. Darin wird behauptet, dass die beiden Laufra¨der das gleiche
akustische Verhalten aufweisen. Wie es bei Fortmann u. a. (2003) zu der Abbildung 13 kommt,
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Vergleich der Schalldruckpegel bei einer simulierten Vorbeifahrt des Rads BA002 und BA004
bei der Variation des Aufstandspunktes um den Laufkreisdurchmesser von ± 20 mm
Radbauart BA002
Radbauart BA004
Abbildung 4.7: Vergleich der Schalldruckpegel BA002 und BA004 bei einer simulierten Vor-
beifahrt
ist unklar. Das in dem Artikel benutzte Simulationsprogramm TWINS beru¨cksichtigt im
Gegensatz zu dem hier verwendeten Modell auch die Schallabstrahlung der Schienen und
des Oberbaus und die gesamte Gleisdynamik (vergleiche Abschnitt 3 und Abschnitt 2.5).
Diese Schallereignisse der Schiene und des Oberbaus egalisieren die Frequenzspektren der drei
betrachten Ra¨der etwas, aber dass sie quasi gleiche Frequenzinhalte u¨ber fast alle Frequenzen
aufweisen, ist ohne genauere Kenntnis der Simulation im TWINS nicht nachvollziehbar.
4.6 Betrachtung der Ergebnisse
Die Ergebnisse aus der Simulation sind unter folgenden Aspekten zu betrachten:
• Bei der Simulation wurde nur das Rad betrachtet. Dies fu¨hrt dazu, dass der gesamte
Einfluss des Oberbaus, des Drehgestells und des Wagenkastens fehlt. Dies fu¨hrt unter
Umsta¨nden zu niedrigeren Pegeln als in der Realita¨t.
• Die simulierten Schalldruckpegel sollten als Anhaltspunkt fu¨r die Gera¨uschminderung
gesehen werden. Sie sind nicht absolut zu betrachten. Innerhalb eines Radtyps und im
realtiven Vergleich der Radtypen untereinander sind sie durchaus zu benutzen.
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• Aufgrund der Simulationsmethode ist keine energetische Abscha¨tzung der simulierten
Schallereignisse mo¨glich (siehe Abschnitt 3.1.3). Das fu¨hrt dazu, dass die Schalldruck-
pegel nur fu¨r die technische Minderung und nicht fu¨r die geho¨rgerechte Empfindung
eingesetzt werden ko¨nnen (siehe Abbschnitt 2.4).
• Die Frequenzspektren wurden bewusst nicht A-bewertet. Dies ist fu¨r den Vegleich
nicht notwendig, da die A-Bewertung im betrachteten Frequenzbereich von 1000Hz –
5000Hz nicht no¨tig ist.
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In diesem Abschnitt werden mo¨gliche A¨nderungen diskutiert und unter den Gesichtspunkten
sonstiger bahntechnischer Problemstellungen bewertet. Bei einem so komplexen Thema wie
dem Bahnsystem gibt es keine allgemeingu¨ltige Lo¨sung fu¨r das Problem der Schallabstrah-
lung von Eisenbahnra¨dern. Das Gu¨terwagenrad ist ein in alle Richtungen sensibles Bauteil,
an das viele Anforderungen gestellt werden. Das fu¨hrt zwangsla¨ufig zu Kompromissen in der
Ausfu¨hrung.
Als Anforderungen sind zu nennen: eine Lastaufnahme von ca. 10 t, gewu¨nscht ist allerdings
mehr. Das Rad muss die Bremskra¨fte aufnehmen und die durch das Bremsen entstandene
Wa¨rme abfu¨hren. Der daraus resultierende Wa¨rmeeintrag und die Wa¨rmespannungen
mu¨ssen in dem Radko¨rper ausgeglichen werden, damit es nicht zu einem Radbruch infolge
von Wa¨rmespannungen kommt. Außerdem wird ein mo¨glichst leichtes Rad gewu¨nscht, damit
die rotatorischen Massen klein gehalten werden, die die Laufeigenschaften des Fahrzeuges
bestimmen und letztlich u¨ber die Energieaufnahme des Systems Eisenbahn entscheiden.
Zudem kann jede Tonne, die an dem Fahrzeug eingespart wird, zusa¨tzlich als Nutzlast
transportiert werden. Das zahlt sich bei einer Lebensdauer eines Gu¨terwagens von 30
Jahren erheblich aus. Zuletzt seien noch die Risskontrolle, die Wartungsfreundlichkeit und
Langlebigkeit des Bauteils Rad erwa¨hnt.
5.1 Rauigkeitsminderung
Wie in CEN (2001) und Abschnitt 4.1 gezeigt, hat die Rauigkeit der Radlauﬄa¨che und
Schienenoberfla¨che einen erheblichen Einfluss auf die Schallemission eines Schienenfahrzeu-
ges. Die heute u¨bliche Bremsart von Gu¨terwagen, die Geschwindigkeitsminderung durch Grau-
gussbremsklo¨tze, die auf die Radlauﬄa¨che wirken, zu erreichen, fu¨hrt zu einer Aufrauung
der Radlauﬄa¨che und zum Aufschmelzen von Graugussmaterial auf die Radlauﬄa¨che. Dies
erho¨ht die Radlauﬄa¨chenrauigkeit und damit die Schallemission erheblich. Die Zulassung der
K-Bremsklo¨tze und die damit verbundene Minderung des Rauigkeitszuwachses ist ein Schritt
in die richtige Richtung (vergleiche DB-Cargo (2001)).
Die mit den K-Bremsen erreichte Schallemissionsminderung um ca. 8 dB (A) reicht
la¨ngerfristig nicht aus, um die Immissionsgrenzwerte einzuhalten. Dazu kommt der Wille
der Politik, den Schienengu¨terverkehr zu verdoppeln (siehe Schro¨der u. a. (2001)). Durch
diese Forderung ist es unmo¨glich, mit den heutigen Fahrzeugen – selbst mit K-Bremsklo¨tzen
– die Grenzwerte einzuhalten (siehe Abschnitt 1.1).
Hier mu¨ssen neue Konzepte geschaffen werden, die sich stark von der alten Technik un-
terscheiden. Ein Fortschritt wa¨re es, Gu¨terwagen mit Scheibenbremsen auszuru¨sten. Das
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wu¨rde das Aufrauen der Radlauﬄa¨chen verhindern, das unter Umsta¨nden zu einer Erho¨hung
der rotatorischen Massen im Radsatz fu¨hrt. Eine weitere Verbesserung ist es, die Schei-
benbremse als Radscheibenbremse auszufu¨hren. Das hat gleich zwei Vorteile. Der Radsatz
wird leichter, da die Rad-Scheibe als Tra¨ger fu¨r die Bremsscheibe genutzt wird. Der zwei-
te Vorteil besteht in der Beda¨mpfung des Rads. Werden bei der Konstruktion der Befes-
tigung der Radbremsscheibe die akustischen Belange beru¨cksichtigt, kann die Bremsschei-
be durch die Fu¨gestellenda¨mpfung gleichzeitig die Schwingung der Rad-Scheibe mindern
(siehe Abschnitt 2.8.1.4). Dieser Vorschlag verlangt nach einer Neukonstruktion eines
Gu¨terwagendrehgestells. Schon deshalb, weil ein umgebautes Gu¨terwagendrehgestell nicht
konkurrenzfa¨hig sein wu¨rde, da die Umgestaltung des Bremssystems das Drehgestell sehr
verteuern wu¨rde. Außerdem wu¨rde es durch den damit verbundenen Massezuwachs nicht
mehr wirschaftlich einsetzbar sein. Um es konkurrenzfa¨hig zu gestalten, mu¨ssen andere tech-
nische Neuerungen in das Drehgestell einfließen. In Hecht u. Schirmer (2003) wird eine
Neukonstruktion mit dem Namen LEILA (Leichtes La¨rmArmes) Drehgestell vorgestellt.
5.2 Absorber
In diesem Abschnitt soll zuerst untersucht werden, wie die bestehenden Ra¨der ohne Neukon-
struktion des Radko¨rpers in ihrem akustischen Verhalten verbessert werden ko¨nnen. Dort ist
das Einsatzgebiet moderner Schwingungsminderungstechniken. Der Radko¨rper erfa¨hrt nur
durch den Aufstandspunkt eine Da¨mpfung, ansonsten ist dieser in der Lage, frei in seinen Ei-
genmoden zu schwingen. Diese Da¨mpfung des Aufstandspunktes ist zudem nur in den tiefen
Frequenzen wirksam. Um eine wirkliche Schwingungsminderung in den hohen Frequenzen zu
erreichen, ist Absorption der Schwingungsenergie am Rad no¨tig.
Prinzipiell sind heutzutage zwei Methoden fu¨r die Schwingungsminderung in Betracht zu
ziehen. Da wa¨ren aktive Systeme, die u¨ber Sensoren an der zu mindernden Struktur und ei-
nem Rechner der Aktuatoren steuert, die der vorhandenen Schwingung entgegenwirken und
sie damit auslo¨schen. Diese Idee steckt fu¨r komplizierte Strukturen mit mehreren Eigenfre-
quenzen noch in den Kinderschuhen (siehe Jakob (1999)). Sie ist allerdings die eleganteste
Methode, den Schall erst gar nicht entstehen zu lassen, also ihn gleich vor der Entstehung
durch eine Art Tilger zu verhindern. Außerdem birgt sie a¨hnliche Probleme wie die aktive
Schallbeka¨mpfung im Freifeld. Die Technik zur Lo¨sung dieser Probleme ist allerdings sehr
teuer und ka¨me deshalb fu¨r den Gu¨tertransport nicht in Betracht.
Eine weitaus einfachere Lo¨sung stellt neben speziellen Absorbern die Beschichtung der schwin-
genden Bauteile dar. Dabei ist darauf zu achten, dass die Beschichtung dem Schwingungs-
problem angepasst ist.
5.2.1 Beschichtung
Zur Untersuchung der Beschichtungen auf den Einfluss der Schallabstrahlung wurde das
FE-Modell der Radbauart BA004 um eine Da¨mpferschicht auf der Ru¨ckseite, also der dem
Empfa¨nger abgewandten Seite erwa¨hnt (vergleiche Abschnitt 2.8.1.1). Fu¨r eine Struktur ist
es unerheblich, an welcher Seite die Da¨mpfung angebracht ist. Die Ru¨ckseite wurde aus zwei
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Gru¨nden gewa¨hlt. In der Realita¨t wu¨rde eine solche Beschichtung ebenfalls an der Ru¨ckseite
angebracht, damit sie die Kontrolle auf Rissfreiheit der Laufra¨der nicht behindert. Fu¨r die
Modellierung der Schallabstrahlung von der Vorderseite und die Vergleichbarkeit der Mo-
delle war es der einfachere Weg, die Beschichtung auf der Ru¨ckseite zu modellieren. Als
Da¨mpfungsmaterial wurden die Stoffeigenschaften des Materials Dyad gewa¨hlt. Im Modell
wurden folgende Werte fu¨r die Da¨mpferschicht angegeben: E-Modul von 20N/mm2, Dichte
von 1.200 kg/m3, Materialda¨mpfung von η 0.3 und eine Querkontraktionszahl von 0.49. Das
Rad der Bauart BA004 hat durch die Beschichtung einen errechneten Massezuwachs von ca.
6 kg bekommen. In Abbildung 5.1 ist ein Vergleich der Schallabstrahlung des ungeda¨mpften
Rads mit dem geda¨mpften Rad dargestellt. Die Frequenzen sind durch die erho¨hte Masse in
der Scheibe und die erho¨hte Da¨mpfung des Systems etwas abgesunken. Dabei ist die Verschie-
bung der Frequenzen bei den Schwingungen auf der Rad-scheibe bei den Frequenzen 3449Hz
und 4350Hz, wie zu erwarten war, besonders stark. Da die pegelbestimmenden Frequenzen
von der Rad-Scheibe verursacht werden, sind diese um ca. 1 dB vermindert. Die zusa¨tzlich
auftauchenden Frequenzen im unteren Pegelbereich geben das Eigenleben des Absorbers wie-
der. Eine Variation des Da¨mpfungsfaktors der Beschichtung hat sehr wenig Einfluss auf das
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Vergleich der Schalldruckpegel des Rads BA004 mit Dämpfer bei einer simulierten
Vorbeifahrt der Variation des Aufstandspunktes um den Laufkreisdurchmesser von ± 20 mm
ohne Beschichtung
Beschichtung mit einem Verlustfaktor 0.3
Abbildung 5.1: Vergleich der Schalldruckpegel BA004 und BA004 mit da¨mpfender Beschich-
tung
Ergebnis. Der Da¨mpfungsfaktor von 0,3 befindet sich am oberen Ende der mo¨glichen Werte.
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Ein Wert von 0,3−1 wu¨rde eine deutlich niedrigere Minderung erreichen. Je niedriger der Wert
gewa¨hlt wird, um so kleiner fa¨llt die Minderung aus.
5.2.2 Beschichtung mit Deckschicht
Um die Effektivita¨t des Absorbers zu steigern, wurde das Modell des beschichteten Rads
BA004 um eine Deckschicht erweitert (siehe Theorie Abschnitt 2.8.1.2). Die Materialda-
ten wurden aus dem Modell des beschichteten Rads u¨bernommen. Auf diese Beschichtung
wurden Fla¨chenelemente als Stahldeckschicht in 1mm Sta¨rke modelliert.
Das Rad der Bauart BA004 erha¨lt durch die Beschichtung mit der Deckschicht einen errech-
neten Massezuwachs von ca. 10 kg auf 317 kg. Damit besitzt es immer noch eine geringere
Masse als das Rad der Bauart BA002 mit 325 kg. Die Abbildung 5.2 zeigt die Ergebnis-
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Vergleich der Schalldruckpegel des Rads BA004 mit verschiedenen Verlustfaktoren des Dämpfers
 mit Deckschicht bei der Variation des Aufstandspunktes um den Laufkreisdurchmesser von ± 20 mm
ohne Deckschicht und Beschichtung
Deckschicht und Beschichtung mit einem Verlustfaktor von 0.3−1
Deckschicht und Beschichtung mit einem Verlustfaktor von 0.3
Abbildung 5.2: Vergleich der Schalldruckpegel BA004 mit da¨mpfender Beschichtung mit
Deckschicht
se der Simulation des Rads der Bauart BA004 im Vergleich mit dem beda¨mpften Rad mit
der Deckschicht. Da die Minderung bei einem Da¨mpfungsfaktor des Dyad-Materials sehr
groß ausfa¨llt, wurde ebenfalls eine Rechnung mit der Variation des Da¨mpfungsfaktors der
Beschichtung dargestellt. Es ist ein a¨hnlicher Effekt wie beim beschichteten Rad zu beob-
achten. Allerdings werden die der Rad-Scheibe eigenen Frequenzen von der Maßnahme sehr
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viel sta¨rker gemindert. Die maximale Pegelminderung betra¨gt bei der Beschichtung mit dem
Verlustfaktor von 0.3 ca. 9 dB (vergleiche Abschnitt 2.8.2.3). Bei der Beschichtung mit
einem Verlustfaktor von 0.3−1 betra¨gt der Schalldruckpegel nur noch 2 dB weniger als das
ungeda¨mpfte Rad im fu¨r das Modell gu¨ltigen Frequenzbereich. Die zusa¨tzlichen Frequen-
zen im oberen Frequenzbereich sind auf die Eigenschwingungen der Beschichtung mit der
Deckschicht zuru¨ckzufu¨hren. Die Erho¨hung des Schalldruckpegels bei 350Hz, einer radialen
Schwingung von Rad-Scheiben und Kranz, kann mit einer strukturdynamischen Verschiebung
der Schwingungen in dieser Frequenz erkla¨rt werden. Aufgrund der Modellgrenzen kann kei-
ne Aussage u¨ber die Schalldruckpegela¨nderung in dem Bereich gemacht werden (vergleiche
Abschnitt 3.1.4.2). Es sei darauf hingewiesen, dass die Beschichtung dem Wa¨rmeeintrag
der Klotzbremse gewachsen sein muss.
5.2.3 Resonanzabsorber
Zungenabsorber, wie im Abschnitt 3.3.2 beschrieben, werden auf der Rad-Scheibe oder
der Innenseite des Rad-Kranzes angeschraubt. Die Wirkungsmechanismen sind in Ab-
schnitt 2.8.2.4 beschrieben. Diese Absorber sind neben den Blockabsorbern (siehe Ab-
schnitt 2.8.2.5) die aufwendigsten und damit teure Absorber. Bei dem in der Trans-
portbranche u¨blichen Kostendruck ko¨nnen sie wahrscheinlich nicht in gro¨ßeren Mengen bei
Gu¨terwagen eingesetzt werden.
Trotzdem soll hier die Wirkung auf ein Rad der Bauart BA004 demonstriert werden. Der
Vergleich der Schalldruckpegel ist in Abbildung 5.3 dargestellt. Wieder wurde die Darstel-
lungsform u¨ber die Variation des Aufstandspunktes gewa¨hlt. Sie zeigt die mo¨gliche Schall-
emission der verschiedenen Radmodifikationen auf. Die pegelbestimmende Frequenz wird um
6 dB gemindert. In der Summe vermindert sich der Pegel von 73,7 dB auf 64,5 dB (vergleiche
Tabelle 6.1).
Wie zu erwarten war, haben die Resonanzzungenabsorber eine große Wirkung auf die Schwin-
gungen der Rad-Scheibe. Die Scheiben-Schwingung mit der Frequenz 1677Hz von Rad-Kranz
und -Scheibe mit einer Knotenlinie, die Scheiben-Schwingung mit 2136Hz von Kranz und
-Scheibe mit zwei Knotenlinien, die Schirm-Schwingung mit 3166Hz der Rad-Scheibe, die
Scheiben-Schwingung mit 3450Hz der Rad-Scheibe mit zwei Knotenlinien und die Scheiben-
Schwingung mit 4377Hz von Rad-Kranz und Rad-Scheibe mit zwei Knotenlinien werden von
dem Resonanzzungenabsorber stark beeinflusst. Bei dem Rad der Bauart BA004 mit auf-
geschraubten Absorbern werden die Frequenzen aufgrund der zusa¨tzlichen Da¨mpfung und
Masse zu niedrigeren Frequenzen verschoben.
Andere Schwingungsformen wurden von der Maßnahme nicht betroffen. So zeigt die Fre-
quenz 937Hz eine Schwingung des Rad-Kranzes mit drei Knotenlinien bei dem Rad mit dem
Absorber eine leichte Erho¨hung, aber keine Frequenzverschiebung.
5.3 Radgeometrie
Neben der Schienen- und Radrauigkeit hat die Geometrie auf die Gera¨uschentwicklung
des Rads einen Einfluss. Der Abschnitt 5.3.1 zeigt, dass mit einer Betrachtung der
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BA004
BA004 mit Zungenabsorber
Abbildung 5.3: Vergleich der Schalldruckpegel BA004 ohne und mit Resonanzzungenabsorber
Rad-Scheibe, ob gewellt oder nicht gewellt, keine eindeutige Aussage zu treffen ist.
Das Rad der Bauart BA004 hat im Vergleich zum alten ORE-Rad BA002 einen sehr viel
du¨nneren Steg. Das kann schon die Ursache fu¨r die verminderte Schallabstrahlung des
BA002 sein. Sicherlich spielen die Ankopplung an die Achse bzw. den Rad-Kranz auch eine
entscheidende Rolle
Das VMS-Rad besitzt von der Radgeometrie her eine andere Form als die Radbauarten
BA002 und BA004. Bei diesem Typ wird die Eigenspannungsarmut durch einen zur Radnarbe
verlaufenden Schwenker und nicht durch eine S-Form herbeigefu¨hrt (siehe Abschnitt 3.2).
Die Abstrahlungsrechnung zeigt ein anderes Frequenzspektrum. Die pegelbestimmenden
Frequenzen verteilen sich u¨ber das ganze mo¨gliche Frequenzspektrum und fu¨hren zu einem
hohen Emissionspegel.
Auffa¨llig ist, dass die pegelbestimmenden Frequenzen bei den u¨blichen Laufra¨dern wie
BA004, BA002 und BA093 durch Schirmschwingungen der Rad-Scheibe hervorgerufen
werden. Bei dem VMS-Rad werden die pegelbestimmenden Frequenzen außerdem durch die
radiale Schwingung bestimmt, welche tief abgestimmt ist.
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5.3.1 Rad-Scheibe
Mit der Einfu¨hrung des Rads der Bauart BA004 begann die Diskussion um das so genannte
Glockenrad. In vielen Beitra¨gen wurde behauptet, dass die Radbauform einen entscheidenden
akustischen Nachteil hat, dass der Schalldruckpegel sich durch die Scheibenform bis zu
5 dB(A) erho¨ht habe (siehe Willenbrink (1979)).
Um diese Nachteile des Rads zu analysieren, wurde ein FE-Modell erstellt, welches bis auf
die Wo¨lbung des BA004 vo¨llig identisch mit dem Original BA004-Rad ist. Dieses Rad ohne
Wo¨lbung wird im folgenden BA004gerade im Gegensatz zum BA004 genannt. Anstelle der
Wo¨lbung wurde der Steg im FE-Modell gerade durchgezogen.
Es muss darauf hingewiesen werden, dass dieses Rad keiner spannungstechnischen Unter-
suchung unterzogen und kein Festigkeitsnachweis erbracht wurde. Es ging lediglich darum,
den Einfluss einer gewo¨lbten Rad-Scheibe akustisch zu untersuchen.
Bei der Strukturanalyse besitzt das Rad BA004gerade im Frequenzbereich bis 5000Hz
a¨hnlich viele Eigenmoden wie das Rad BA004. Das Ergebnis der Schallabstrahlungsrechnung
der beiden Radtypen bei gleicher Variation der Radaufstandspunkte und bei gleichem Kraft-
spektrum ist in Abbildung 5.4 dargestellt. Die pegelbestimmenden Frequenzen im Rad
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Abbildung 5.4: Vergleich der Schalldruckpegel BA004 und BA004gerade
BA004gerade sind ausschließlich Schwingungen der Rad-Scheibe. An der Frequenz 1452Hz
ist der Rad-Kranz beteiligt. Die pegelbestimmende Frequenz beim normalen Rad BA004 ist
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eine radiale Schwingung von 1677Hz (siehe Abschnitt 4.3). Bei beiden Ra¨dern zeigen die
pegelbestimmenden Frequenzen die gleiche Schwingungsform: eine Scheiben-Schwingung
von Rad-Scheibe und Rad-Kranz mit einer Knotenlinie. Die unterschiedliche Frequenz ru¨hrt
von den unterschiedlichen Steifigkeiten der Rad-Scheibe her. Die Rechnung zeigt, dass
beide Ra¨der ungefa¨hr den gleichen Schall emittieren. Die pegelbestimmende Frequenz von
dem Rad der Bauart BA004 bei 1600Hz ist um ca. 1,5 dB ho¨her als die des Rads mit dem
geraden Steg.
Da die pegelbestimmenden Frequenzen relativ niedrig liegen, werden bei einer Mit-
beru¨cksichtigung des Oberbaus diese Frequenzen von diesem verdeckt. Die Pined-Pined-
Mode liegt bei einem UIC60-Gleis mit 0,6m Schwellenabstand je nach Zwischenlage bei ca.
1400Hz. Wenn man die Frequenzen oberhalb 2000Hz betrachtet, dann dominiert das Rad
der Bauart BA004 um 3 – 4 dB mit der Frequenz 2136Hz. Im noch ho¨heren Frequenzbereich
stechen dann die Frequenzen 3449Hz und 4350Hz deutlich heraus. Dies sind Schwingungen
zwischen der Wo¨lbung und der Radnarbe, die bei dem Rad mit dem geraden Steg nicht
auftreten.
Im Abschnitt 4.5 ist ein Vergleich der Ra¨der der Bauart BA002 und BA004 vorgenommen
worden. Die andere Ankopplung und Massenverteilung sind hier ein Grund fu¨r die unter-
schiedliche Schallemission.
Es ist angebracht, ein reelles Rad mit geradem Steg zum Vergleich heranzuziehen. Da
ein FE-Modell des Rads BA093 vorhanden ist, wurde damit eine Abstrahlungsrechnung
durchgefu¨hrt. Das Rad BA093 ist kein Gu¨terwagenrad. Es besitzt einen schra¨ggestellten
Steg und wird hauptsa¨chlich fu¨r Reisezugwagen eingesetzt. Unter der gleichen Rauigkeit
und der gleichen Zuggeschwindigkeit bewegt sich je nach Aufstandspunkt der emittierte
Schalldruckpegel zwischen 67 dB und 76 dB im Gegensatz dazu emittiert das BA004
zwischen 68 dB und 74 dB.
Auch das zeigt, dass die Glockenform des Rads nicht allein u¨ber die Schallabstrahlung
entscheidet.
Zur Erga¨nzung sei erwa¨hnt, dass sich mit einem vera¨nderten FE-Modell des Rads der Bauart
BA004 in der modifizierten Form mit geradem Steg zeigen la¨sst, dass bei der Verdopplung
der Sta¨rke des Stegs dieses Rad mit geradem Steg einen maximalen Schalldruckpegel von
50 dB emittiert, also ca. 20 dB weniger als das Rad BA004. Dieses zweimal modifizierte Rad
ha¨tte allerdings dann eine Masse von 364 kg (vergleiche Abschnitt 3.2).
5.3.2 Radgeometriea¨nderungen
Der Abschnitt 5.3.1 hat gezeigt, dass es bei verschiedenen Formen der Rad-Scheibe wenig
A¨nderungen in der Schallemission geben kann. Eine systematischere Untersuchung der Rad-
Scheibe scheint angebracht. Dabei wird die durch das Rad der Bauart BA004 vorgegebene
generelle Form nicht verlassen. Diese als eigenspannungsarm bekannte Konstruktion wird so
vera¨ndert, dass lediglich die Rad-Scheibe versta¨rkt wird. Es besteht die Mo¨glichkeit, dass
dadurch ein Teil der Eigenspannungsarmut verloren geht. In Abbildung 5.5 ist der Vergleich
der Schalldruckpegel u¨ber der Frequenz von einem Standard-BA004 mit einer 5mm und
10mm sta¨rkeren Rad-Scheibe dargestellt.
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Es ist gut zu erkennen, dass die Schalldruckpegel der Frequenzen der Scheiben-Schwingung
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Abbildung 5.5: Vergleich der Schalldruckpegel BA004 und modifiziertes BA004
der Rad-Scheibe sich durch die Versta¨rkung erho¨hen. Es tritt also eine Versteifung ein.
Außerdem vera¨ndert sich die Spannweite der Pegelvariation, die durch die Variation des
Aufstandspunktes gegeben ist. Es vermindern sich die Emissionen bei der pegelbestim-
menden Frequenz 1600Hz. Insgesamt vera¨ndert sich im ho¨heren Frequenzbereich die
Schallabstrahlung deutlich zu niedrigeren Pegeln.
5.4 Radmaterial
Eine andere Mo¨glichkeit zur Vera¨nderung des akustischen Verhaltens der Ra¨der besteht darin,
das Material des Rads zu a¨ndern. Die heutigen Laufra¨der sind hauptsa¨chlich aus dem Stahl
R7 hergestellt und werden aus einem Stu¨ck gefertigt. Dabei lassen sich akustisches Verhalten
sowie Massenverteilung nur u¨ber Zusatzmaßnahmen oder u¨ber die Form bestimmen.
Im Forschungsprojekt FVK-Schienenra¨der wurde ein Rad entwickelt, das zum Teil aus fa-
serversta¨rktem Kunststoff und zum anderen Teil aus Stahl besteht (siehe Lange (2000)).
Die Rad-Scheibe wurde aus faserversta¨rktem Kunststoff gefertigt und die Rad-Narbe und
der Rad-Kranz aus Stahl erstellt. Die Fertigung stellt sicherlich hohe Anforderungen an den
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Hersteller, da zwei sehr verschiedene Materialien in Bezug auf Festigkeit und Ausdehnungs-
koeffizienten sicher miteinander verbunden werden mu¨ssen.
Ein solches Rad bietet viele Vorteile. Die Masse dieses Rads liegt unterhalb der Masse der
heute verwendeten Ra¨der. Das akustische Verhalten ist sehr positiv, da die Da¨mpfung quasi
an der wichtigsten Stelle in das Rad mit eingebaut wird. Nachteilig ist die bis jetzt noch
niedrigere Festigkeit gegenu¨ber dem Monobloc-Rad.
5.5 Zusammenfassung der Ergebnisse
In Tabelle 5.1 sind noch einmal die Summenschalldruckpegelwerte der verschiedenen Un-
tersuchungen an den vorhandenen Eisenbahnra¨dern dargestellt. Dabei ist der Schwerpunkt
auf das in Deutschland am ha¨ufigsten eingesetzte Gu¨terwagenrad der Bauart BA004 gelegt.
Sein Vorga¨nger, das Rad der Bauart BA002, wurde zum Vergleich hinzugezogen. Das mit
VMS bezeichnete Rad wird von der Firma Valdunes als gera¨uscharmes Rad beworben und
ist deshalb in die Arbeit mit eingeflossen.
Die angegebenen Schalldruckpegel beziehen sich auf den fu¨r das Abstrahlungsmodell
gu¨ltigen Frequenzbereich von 1000Hz bis 5000Hz. Die Ra¨der wurden alle mit der gleichen
Summenrauigkeit von -10 dB re 1µm von Rad und Schiene untersucht. Außerdem wurde die
Geschwindigkeit fu¨r alle Untersuchungen auf 100 km/h festgelegt. In der Tabelle 5.1 ist zu
Tabelle 5.1: Zusammenfassung Ergebnisse der Untersuchungen
max. Schalldruckpegel
bei 100 km/h und -10 dB Rauigkeit (re 1µm)
Untersuchungsgegenstand BA002 BA004 VMS
Radaufstandspunkt 41,1 dB 73,7 dB 77,7 dB
Radstegform BA004gerade - 74,6 dB -
Beschichtung - 73,1 dB -
Beschichtung mit Deckschicht - 65,9 dB -
Zungenabsorber - 64,5 dB -
sehen, dass das Rad der Bauart BA004 eine deutlich ho¨here Schallemission besitzt als das
Vorga¨ngermodell, das ORE-Rad der Bauart BA002. Der Summenpegelunterschied von u¨ber
20 dB tritt bei einer einzelnen Betrachtung der Laufra¨der auf. In der Realita¨t wird durch das
Abstrahlverhalten des Oberbaus die Pegeldifferenz auf 3 – 6 dB zusammenschmelzen. Der
Oberbau wird bei diesem Modell nicht beru¨cksichtigt. Er spielt je nach Rad und Rauigkeiten
eine große Rolle. Der Oberbau wird bei einer Vorbeifahrt eines Gu¨terwagens, der mit
Ra¨dern der Bauart BA002 ausgeru¨stet ist, die pegelbestimmenden Frequenzen erzeugen.
Das VMS-Rad emittiert dann noch einmal 4 dB mehr Schall als das Rad der Bauart BA004.
Das liegt vor allen Dingen an der Form des Rads. Diese Form macht das Rad weicher und
gibt ihm damit eine Neigung zu Rad-Scheiben-Schwingungen.
Die erste Untersuchung der Radbauform geho¨rt eigentlich in den Abschnitt 6, ist aber aus
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Vereinfachungsgru¨nden hier aufgefu¨hrt. Wie aus der Tabelle hervorgeht, ist das gleichartige
Rad der BA004 mit einem geraden Steg nicht emissionsa¨rmer. Die Rad-Scheibenform ist
nicht zwingend ein Maß fu¨r die Schallemission, doch dazu mehr im Abschnitt 6.
Die untersuchten mo¨glichen Maßnahmen am Rad der Bauart BA004 sind in der Reihenfolge
ihrer Wirksamkeit aufgefu¨hrt. Dabei ist die einfache Beschichtung der Rad-Scheibe so gut
wie unwirksam. Dagegen mindert eine Beschichtung mit einer Deckschicht die Schallemission
deutlich. Eine Bestu¨ckung der Rad-Scheibe mit Resonanzzungenabsorbern wu¨rde eine noch
ho¨here Minderung erzeugen. Im Vergleich zu den Kosten fa¨llt die erzielte A¨nderung jedoch
gering aus, deshalb kommt diese Minderungsmaßnahme bei Gu¨terwagen nicht in Betracht.
Allerdings erreichen die Zungenabsorber diese Minderung mit Massenzuwachs von nur 4%
an den rotatorischen Massen (siehe Tabelle 6.1 ).
Das wirtschaftliche Optimum fu¨r den Gu¨terwagenbereich ist das Rad mit Beschichtung und
Deckschicht.
Eine generelle Lo¨sung des Abstrahlungsproblems kann es durch die Radbauform allein nicht
geben, aber es gibt, wie gezeigt, gu¨nstige und ungu¨nstige Formen. Allerdings muss an
dieser Stelle der Kompromiss mit der Masse der Laufra¨der eingegangen werden. Im Zuge
der durchaus sinnvollen Energieeinsparung des Systems Eisenbahn mu¨ssen die rotatorischen
Massen des Rads klein gehalten werden; die Ra¨der mit wenig Schallemission besitzen alle
eine relativ hohe Masse.
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Am Schluss der Arbeit steht ein Vorschlag fu¨r ein leiseres Rad der Bauart BA004. Es handelt
sich um das in Deutschland vorwiegend eingesetzte Gu¨terwagen-Rad, es hat mittlerweile das
Rad der Bauart BA002, das ORE-Rad, abgelo¨st. Vor allen Dingen wird es deshalb bevorzugt
eingesetzt, weil es durch seine Eigenspannungsarmut eine Vorbereitung auf den Einsatz der
Kunststoffbremsklo¨tze darstellt. Diese Bremsklo¨tze mu¨ssen dann mit einer kleinen A¨nderung
an der Bremsanlage nur noch eingebaut werden. Außerdem ist die Tragfa¨higkeit des BA004-
Rads ho¨her als die des BA002. Die hier ausgesprochene Empfehlung kann sich nur auf die
akustischen Eigenschaften beziehen. Alle anderen mu¨ssen im einzelnen abgekla¨rt werden. Aus
der Erfahrung anderer Radbauarten ist zu erwarten, dass die gea¨nderten Ra¨der der Bauart
BA004 diesen nicht widersprechen.
6.1 Mo¨gliche Maßnahmen
Wie schon angesprochen, fehlt den Laufra¨dern jegliche Da¨mpfung. Deshalb besteht eine
Maßnahme darin, das Rad in einer Form mit einer Da¨mpfung zu versehen. Diese Maßnah-
me allein verspricht allerdings kein befriedigendes Ergebnis (vergleiche Abschnitt 5.2.1 und
5.2.2). Eine Mo¨glichkeit der Beda¨mpfung stellen die untersuchten Resonanzzungenabsorber
dar. Diese ko¨nnen aber ohne eine technische Weiterentwicklung aus den in Abschnitt 5.2
angefu¨hrten sowie aus preislichen Gru¨nden, die fu¨r die Gu¨terwagen nicht akzeptabel sind,
nicht empfohlen werden. Fu¨r den kommerziellen Einsatz bleibt nur die Beschichtung u¨brig. In
ARGE (2002) sind Messergebnisse dargestellt, die der Versuchszug LNT 2002 in O¨sterreich
erbracht hat. Es handelt sich bei diesem Zug um einen aus akustisch verbesserten Stan-
dardkomponenten gefertigten Gu¨terzug mit drei Containertragwagen. Bei ihm waren neben
anderen Maßnahmen die Standard-Laufra¨der BA004 mit einer Beschichtung versehen. Die
sehr guten Messergebnisse von unter 80 dB (A) sind auf eine sehr glatte Schienen- und Rad-
lauﬄa¨che zuru¨ckzufu¨hren (siehe LNT (2002)), die weit unter den von der ISO 3095:2000
empfohlenen Mindestwerten lag. Das zeigt wieder einmal, welchen großen Einfluss die Rauig-
keiten der Partner Rad und Schiene auf die Laufgera¨usche haben (vergleiche Abschnitt 4.1).
Eine Lo¨sung fu¨r ein schallgemindertes Rad BA004 ist eine Kombination aus Versta¨rkung des
Stegs und eine Beda¨mpfung desselben. Um diese Maßnahmen zu untersuchen, wurden ins-
gesamt vier FE-Modelle eines modifizierten Rads der Bauart BA004 erstellt:
Das erste Modell besitzt einen um 5mm dickeren Radsteg als das normale Rad der Bauart
BA004.
Das zweite FE-Modell ist zu dem 5mm dickeren Steg mit einer Beschichtung mit Deckschicht
ausgeru¨stet.
Das dritte und vierte Modell wurde mit einem 10mm dickeren Steg als das
”
normale“ und
95
6 Leises Rad BA004
mit zusa¨tzlicher Beschichtung mit Deckschicht modelliert.
Durch diese Modifikationen steigert sich die Masse der Ra¨der. In Tabelle 6.1 sind die Massen
und die erzielten Schalldruckpegel in einer U¨bersicht dargestellt.
6.2 Schalldruckpegelminderung
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Abbildung 6.1: Vergleich der Schalldruckpegel BA004 mit modifiziertem BA004
In Abbildung 6.1 ist die Minderung der Schalldruckpegel der verschiedenen Varianten
im Vergleich zum bestehenden Rad dargestellt. Gut zu erkennen ist, dass sich durch die
Versta¨rkung des Stegs die Frequenzen nach oben verschieben. Die Schalldruckpegel nehmen
ab, je mehr Masse bzw. Da¨mpfung dem Rad zugefu¨gt wird. Alle wichtigen pegelbestimmen-
den Frequenzen wie 1677Hz, 2136Hz, 3166Hz. 3449Hz, 4350Hz und 4377Hz werden von
der Maßnahme betroffen (siehe Abschnitt A.1). Da dies alles Schwingungen sind, die auch
von der Rad-Scheibe ausgefu¨hrt werden, ist das ein Zeichen dafu¨r, dass die Maßnahmen
Wirkung zeigen.
96
6.3 Massebetrachtung
6.3 Massebetrachtung
In Tabelle 6.1 sind die A¨nderungen und die dazugeho¨rigen Massen angegeben. In der vor-
letzten Spalte sind die Massesteigerungen gegenu¨ber dem urspru¨nglichen Rad der Bauart
BA004 angegeben. Dabei ist zu beachten, dass die Schalldruckpegelangaben fu¨r eine sehr
glatte Oberfla¨che von Rad und Schiene von -10 dB re 1µm gemacht sind. Diese lassen sich
in der Realita¨t, wenn u¨berhaupt, nur mit K-Bremsklo¨tzen erreichen.
Dabei ist zu erkennen, dass die Maßnahme
”
Beschichtung mit Deckschicht“ eine sehr große
Pegelminderung herbeifu¨hrt. Sowohl beim unversta¨rkten Rad als auch beim versta¨rkten Rad
kann in der Kombination der Maßnahmen eine Pegelminderung von 12 dB erreicht werden.
Allerdings ist damit ein Massezuwachs von 14% verbunden. Das technische Optimum liegt
bei der Variante
”
BA004 +5mm mit Beschichtung und Deckschicht“ mit einem Minderungs-
potenzial von 10 dB und einem Massezuwachs von 7%. Damit ist das Rad der Bauart BA004
zwei Kilogramm schwerer als das der Bauart BA002. Allerdings besitzt es immer noch u¨ber
20 dB mehr Schallemission, wenn das Rad ohne die Emissionen des Oberbaus betrachtet wird
(vergleiche Abschnitt 4.5).
Bei dem Vergleich soll noch untersucht werden, inwieweit die Ra¨der mit versta¨rktem Steg die
Eigenspannungsarmut behalten. Die K-Bremsklo¨tze haben die Eigenschaft, beim Bremsvor-
gang mehr Wa¨rme in das Rad einzuleiten. Es muss zusa¨tzlich gekla¨rt werden, ob die einsei-
tige Beschichtung der Ra¨der zu Wa¨rmeproblemen im Rad fu¨hren kann und die Beschichtung
die entstehenden Temperaturen vertragen kann. In der letzten Zeile sind der Schalldruck-
Tabelle 6.1: U¨bersicht modifiziertes Rad Bauart BA004
Schalldruck- Pegel-
Bezeichnung Masse Masse % pegel differnz
BA004 306 kg 100% 73,7 dB -
BA004 mit Beschichtung 312 kg +2% 73,7 dB -0 dB
BA004 mit Beschichtung und
Deckschicht
317 kg +4% 65,9 dB -7,8 dB
BA004 +5mm 322 kg +5% 73,2 dB -0,5 dB
BA004 +5mm mit Beschichtung und
Deckschicht
327 kg +7% 63,6 dB -10,1 dB
BA004 +10mm 339 kg +11% 72,2 dB -1,5 dB
BA004 +10mm mit Beschichtung und
Deckschicht
348 kg +14% 61,7 dB -12,0 dB
BA004 Resonanzzungenabsorber 9 Stu¨ck 320 kg +4% 64,5 dB -9,2 dB
pegel und die Masse des Rads der Bauart BA004 mit Resonanzzungenabsorber aufgefu¨hrt.
Mit einem 7 kg niedrigeren Massezuwachs erreicht diese Variante fast die Variante
”
BA004
+5mm mit Beschichtung und Deckschicht“, allerdings mit sehr viel ho¨heren Kosten fu¨r die
Da¨mpfungsmaßnahme.
97
6 Leises Rad BA004
6.4 Absorbereigenschaften
Bei den Maßnahmen sei auf zwei Problemkreise hingewiesen. Problematisch wirkt sich zum
ersten die Temperaturbesta¨ndigkeit des Absorbermaterials und des verwendeten Klebstoffes
aus. Die Laufra¨der erhalten durch die Bremsart einen Wa¨rmeeintrag. Diese Temperaturen
mu¨ssen von dem Absorber ausgehalten werden, ohne dass er Schaden nimmt. Dieser Fakt
muss noch untersucht werden.
Andererseits sind die Gu¨terwagen beim Betrieb im Winter sehr tiefen Temperaturen ausge-
setzt. Auch das muss ein Absorbermaterial u¨berstehen. Es ist zu kla¨ren, ob das Material
Dyad mit seinem Temperaturbereich von -40 ◦C bis 175 ◦C fu¨r diese Aufgaben geeignet ist.
Den zweiten Schwerpunkt bildet die mechanische Seite des Absorbers. Zum einen muss er
sehr gut an die innere Form des modifizierten Rads BA004 angepasst werden, um die Wirk-
samkeit aufgrund von Luftblasen nicht zu reduzieren. Andereseits muss eine Sicherung gegen
das Abfallen der Deckschicht vorgesehen werden. Wenn die Deckschicht nicht richtig zen-
triert ist, ko¨nnen erhebliche Fliehkra¨fte auf sie wirken. Das Aufbringen des Absorbers kann
mit Hilfe einer Matrize geschehen. Die Abfallsicherung kann aus einer Nut im Rad-Kranz
bestehen oder aus einer Verschraubung der Deckschicht an bestimmten Stellen.
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In dieser Arbeit wurden verschiedene Gu¨terwagenra¨der unter akustischen Gesichtspunkten
betrachtet. Dazu wurde ein Berechnungsprogramm erstellt, welches nach der Punktstrahler-
synthese aus Finite-Elemente-Berechungen die Schallabstrahlung eines Rads in beliebigem
Abstand und in beliebiger Position berechnen kann. Dieses Programm bestand die Validie-
rung an drei Beispielen.
Zusa¨tzlich sind FE-Modelle fu¨r die Simulation von beschichteten Eisenbahnra¨dern mit und
ohne Deckschicht entwickelt worden. Es wurden ein Modell-Rad mit einer Beschichtung, ein
Modell-Rad mit Beschichtung und Deckschicht, zwei Modell-Ra¨der mit versta¨rktem Steg je-
weils ohne Maßnahmen und mit Beschichtung mit Deckschicht erstellt, die zur akustischen
Begutachtung dieser Maßnahmen an dem Gu¨terwagen-Rad der Bauart BA004 dienten.
Ein einfaches Modell fu¨r die Simulation von Resonanzzungenabsorbern wurde fu¨r das Rad
der Bauart BA004 erstellt. Dieses Modell bestand die Validierung an einem vorhandenen,
mit diesen Absorbern ausgeru¨steten Rad. Eine akustische Bewertung dieser Absorber wurde
durchgefu¨hrt.
Außerdem wurde eine Variation der Form des Rad-Stegs der Bauart BA004 durchgefu¨hrt und
akustisch beurteilt.
Die aus den verschiedenen Simulationen resultierenden Ergebnisse wurden jeweils dargestellt
und im Hinblick auf akustische und wirtschaftliche Fragestellungen ero¨rtert.
Als Ergebnis la¨sst sich festhalten, dass sich eine nennenswerte Schalldruckpegelminderung
nicht mit einer einzigen Maßnahme erreichen la¨sst. Die Beda¨mpfung des Rads erbringt nur
bei Verwendung einer Beschichtung mit Deckschicht eine signifikante Minderung. Auf der
anderen Seite ergibt eine Versta¨rkung der Rad-Scheibe eine relativ geringe Schalldruckpegel-
minderung, die aus wirtschaftlichen Gru¨nden wegen des Massezuwachses nicht anzustreben
ist. Die Kombination der beiden Maßnahmen ergibt bei dem Rad der Bauart BA004 eine
nennenswerte Pegelminderung bis zu 12 dB, die auch wirtschaftlich sinnvoll erscheint.
Die Simulationen sind selbstversta¨ndlich auf jedes andere Eisenbahnrad u¨bertragbar. Um
ho¨here Schalldruckpegelminderungen bei Gu¨terwagen zu etablieren, wie in Abschnitt 1 ge-
fordert, muss das Konzept des Gu¨terwagens gru¨ndlich u¨berarbeitet werden. Es muss nicht
nur die rauigkeitsverursachende Bremse u¨berdacht werden, sondern auch das Bremsgesta¨nge,
das mit Klappergera¨uschen erheblich zur Schallemission beitra¨gt.
Die sinnvollste Lo¨sung ist, die Bremse gleich mit einer Da¨mpfungsmaßnahme am Rad zu kom-
binieren. Dafu¨r bieten sich Radscheibenbremsen mit angebauten Bremszylindern an. Diese
Lo¨sung beda¨mpft das Rad durch die Bremsscheibe. Wenn die Befestigung unter akustischen
Gesichtspunkten realisiert wird, kann u¨ber die Fu¨gestellenda¨mpfung zwischen Rad und Brems-
scheibe eine gro¨ßere Wirkung erzielt werden als bei Scheibenbremsen auf der Achse. Diese
Bauart wu¨rde auch eine Masseeinsparung gegenu¨ber den Achsscheibenbremsen bedeuten.
Die Arbeit zeigt, dass es notwendig ist, die heutigen Gu¨terwagendrehgestelle grundsa¨tzlich
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aus akustischer Sicht zu u¨berdenken. Mit Maßnahmen an einzelnen Bauteilen an verschie-
denen Stellen werden die von der Politik geforderten Werte nicht erreichbar sein. Die hier
ero¨rterten Maßnahmen ko¨nnen ho¨chstens Zwischenlo¨sungen auf dem Weg zu einem leisen
Gu¨terverkehr sein.
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A Anhang
A.1 Schwingungsformen
Im Anhang sind die wichtigsten Schwingungsformen und deren Schallfelder in 7,5m Abstand
und in einer Ausdehnung von 2 mal 2m des Rads der Bauart BA004 dargestellt sowie deren
Schallfelder.
1. 1677Hz Scheibenschwingung, Kranz und Scheibe, eine Knotenlinie
2. 2136Hz Scheibenschwingung, Kranz und Scheibe, zwei Knotenlinien
3. 3166Hz Scheibenschwingung, nur Scheibe, null Knotenlinien
4. 3449Hz Scheibenschwingung, nur Scheibe, zwei Knotenlinien
5. 4350Hz Scheibenschwingung, nur Scheibe, drei Knotenlinien
6. 4377Hz Scheibenschwingung, Kranz und Scheibe gegenphasig, zwei Knotenlinien
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A.1.1 1677 Hz Scheibenschwingung, Kranz und Scheibe, eine
Knotenlinie
Schallfeld quer zum Rad BA004 in 7,5 m Abstand auf einer Fläche von 2000 x 2000 mm
Frequenz: 1677.00
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Abbildung A.1: 1677Hz Scheibenschwingung, Kranz und Scheibe, eine Knotenlinie
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A.1.2 2136 Hz Scheibenschwingung, Kranz und Scheibe, zwei
Knotenlinien
Schallfeld quer zum Rad BA004 in 7,5 m Abstand auf einer Fläche von 2000 x 2000 mm
Frequenz: 2135.60
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Abbildung A.2: 2136Hz Scheibenschwingung, Kranz und Scheibe, zwei Knotenlinien
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A.1.3 3166 Hz Scheibenschwingung, nur Scheibe, null
Knotenlinien
Schallfeld quer zum Rad BA004 in 7,5 m Abstand auf einer Fläche von 2000 x 2000 mm
Frequenz: 3165.70
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Abbildung A.3: 3166Hz Scheibenschwingung, nur Scheibe, null Knotenlinien
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A.1.4 3449 Hz Scheibenschwingung, nur Scheibe, zwei
Knotenlinien
Schallfeld quer zum Rad BA004 in 7,5 m Abstand auf einer Fläche von 2000 x 2000 mm
Frequenz: 3449.40
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Abbildung A.4: 3449Hz Scheibenschwingung, nur Scheibe, zwei Knotenlinien
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A.1.5 4350 Hz Scheibenschwingung, nur Scheibe, drei
Knotenlinien
Schallfeld quer zum Rad BA004 in 7,5 m Abstand auf einer Fläche von 2000 x 2000 mm
Frequenz: 4350.40
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Abbildung A.5: 4350Hz Scheibenschwingung, nur Scheibe, drei Knotenlinien
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A.1.6 4377 Hz Scheibenschwingung, Kranz und Scheibe
gegenphasig, zwei Knotenlinien
Schallfeld quer zum Rad BA004 in 7,5 m Abstand auf einer Fläche von 2000 x 2000 mm
Frequenz: 4377.20
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Abbildung A.6: 4377Hz Scheibenschwingung, Kranz und Scheibe gegenphasig, zwei Knoten-
linien
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A.1.7 Schallfeld gesamt
Schallfeld quer zum Rad BA004 in 7,5 m Abstand auf einer Fläche von 2000 x 2000 mm
Frequenz: Gesamt
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